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Енергонавантаженість різних типів фрикційних вузлів 
стрічково-колодкових гальм бурових лебідок визначається 
величиною енергії, яка сприймається їхніми парами тертя у 
процесі гальмування. 
 Особливостями швидкоплинних процесів, які мають 
місце на поверхнях пар тертя, так і у фрикційних вузлах 
стрічково-колодкових гальм бурових лебідок є виключно 
різні можливі форми динамічної та теплової навантаженос-
ті, між параметрами яких існує взаємозв’язок. Так, зусилля 
прикладені до кінців набігаючої та збігаючої гілок гальмів-
ної стрічки гальма (один фізичний процес), породжує цілу 
низку динамічних та теплових явищ у його фрикційних вуз-
лах (виникнення нормальних та дотичних сил, перерозподіл 
питомих навантажень, перехід від статичного до динамічно-
го коефіцієнту тертя, реалізація гальмівного моменту, гене-
рування на поверхнях тертя теплоти та її акумулювання і 
розсіювання, виникнення механічних та теплових деформа-
цій, розвиток напружено-деформованого стану, зародження 
та виникнення коливань та зношування поверхонь тертя), 
охоплюють різні деталі та вузли (гальмівний шків з його 
ребордами; фрикційну накладку з елементами кріплення; 
гальмівну стрічку з набігаючою та збігаючою гілками та 
інші). При цьому робота гальмівних систем бурових лебідок 
впливає на зовнішнє середовище, в якому експлуатується 
бурова установка.  
Все вищезазначене, а також природнє, вимушене, 
примусове та нетрадиційне охолодження фрикційних вузлів 
стрічково-колодкових гальм бурових лебідок знайшло у 




ДИНАМІЧНА СТАБІЛІЗАЦІЯ У ФРИКЦІЙНИХ  
ВУЗЛАХ   ГАЛЬМІВНИХ   СИСТЕМ  БУРОВИХ  
ЛЕБІДОК 
 
1.1 Вплив конструктивних параметрів               
фрикційного вузла на деформації та згинальні моменти            
гальмівної стрічки 
 
Сутність динамічної стабілізації на фрикційних конта-
ктах пар тертя стрічково-колодкових гальм основана на змі-
ні питомих навантажень від мінімальних до максимальних 
по заданому закону. Процес динамічної стабілізації відбува-
ється при зношуванні робочої поверхні фрикційних накла-
док при усталеному її руйнуванні. Однак, слід відмітити, що 
процес динамічної стабілізації дає ефект тільки при чіткому 
дотриманні заданого закону зміни питомих навантажень в 
парах тертя гальма при напружено-деформованому стані 
його фрикційного вузла. 
Напружено-деформований стан фрикційного вузла 
стрічково-колодкового гальма залежить від: впливу конс-
труктивних параметрів фрикційного вузла на деформації і 
згинальні моменти гальмівної стрічки; деформацій ділянок 
гальмівної стрічки; напруження в поперечному перерізі га-
льмівної стрічки; напружено-деформованого стану фрик-
ційної накладки; розподілу сил в парі тертя при гальмуван-
ні; розподілу сил при гальмуваннях в процесі зношування 
пари тертя.  
Досліджуваний фрикційний вузол стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки представлений на 
рис.1.1. Дане стрічково-колодкове гальмо працює наступ-
ним чином. За рахунок різниці натягів набігаючої і збігаю-
чої гілок гальмівної стрічки 1 здійснюється притискання 
фрикційної накладки 2 до робочої поверхні гальмівного 
шківа 3, що сприяє його пригальмуванню або повній зупин-
ці.  
В табл. 1.1 наведені характеристики динамічної взає-
модії накладки зі спряженими деталями фрикційного вузла 




Рис. 1.1 Фрикційний вузол стрічково-колодкового гальма з 
ділянкою С1АС2 гальмівної стрічки, обмеженої мі-
сцями кріплення до неї двох сусідніх накладок:   1– 




Характеристики динамічної взаємодії накладки зі 



























0 3,20 0,65 1,306 1,95 0,00165 0,070 36,10 0 
І 
0,35 5,12 0,14 1,306 3,81 0,1170 0,377 36,10 12,635 
0 1,01 0,29 0,455 1,93 0,00095 0,051 12,60 0 
ІІ 
0,25 1,68 0,09 0,455 3,49 0,00293 0,325 12,60 3,152 
0 5,62 0,80 1,848 2,61 0,00362 0,087 51,04 0 
III 
0,35 10,31 0,15 1,864 5,54 0,00193 0,354 50,74 17,758 
У табл. 1.1 використані наступні умовні позначення: f– 
коефіцієнт тертя ковзання в парі “накладка-шків”; рmах, рmin, 
рсер – питомі  навантаження  в  парі “накладка-шків”: макси-
мальні, мінімальні та середні; KР.Ш  – коефіцієнт нерівномі-
рності розподілу питомого навантаження; bр – кутовий кое-
фіцієнт рівняння лінійної регресії; p.L – коефіцієнт кореля-
ції; Nш – сумарна радіальна сила взаємодії накладки з галь-
мівним шківом; FТ  сила тертя на поверхнях, які взаємоді-
ють. 
Спочатку зупинимось на закономірностях зміни дефо-
рмації гальмівної стрічки. Останню можна охарактеризува-
ти довжиною Wx ділянки стрічки, на якій відсутній контакт 
з накладкою, прогином R і y, відповідно, на усій довжині 
ділянки стрічки і в її радіальній площині симетрії (в точці А, 
див. рис. 1.2) і кутом B повороту перерізу стрічки в точці В 
(див. рис. 1.3). 
Встановлено, що найбільший вплив на Wx має довжи-
на ділянки стрічки між сусідніми накладками. Так, збіль-
шення L з 5,0 до 130,0 мм супроводжується збільшенням Wx 
з 4,2 мм до 52,1 і 66,9 мм для стрічок, відповідно, з товщи-
ною 4,0 і 6,0 мм. Причому в досліджуваному інтервалі зміни 
S (від 5,0 до 160,0 кН) зміна Wx тим більша, чим більшою є 
величина L і чим меншою є товщина стрічки. 
Влив зміни радіуса Rш гальмівного шківа на деформа-
цію ділянок стрічки над фрикційною накладкою не виявле-
но. Про це свідчить також той факт, що графіки залежнос-
тей Wx від L, S і h практично збігаються для різних Rш при 
умові рівності величин L, S або h. 
Перейдемо до розгляду впливу конструктивних пара-
метрів фрикційного вузла і натягів стрічки на її прогини R і 
y. Домінуючий вплив на прогин стрічки має довжина діля-
нки стрічки між сусідніми накладками і її натяг. Зі збіль-
шенням довжини L від 55,0 мм до 130,0 мм прогин збільшу-
ється приблизно на порядок, однак залишається менше 10,0 
мм. Зменшення радіуса гальмівного шківа і товщини стріч-
ки, при збільшенні натягу стрічки, супроводжується збіль-
шенням її прогину. Причому при малих деформаціях залеж-
ності y від S, h і Rш близькі до лінійних. Інтенсивність 
впливу розмірів h і Rш підвищується зі збільшенням довжи-
ни L.  
 
 
 Рис. 1.2  Розрахункова    схема    ділянки    АВС     гальмів-




Рис. 1.3 Схема дії сил на ділянці ВК гальмівної стрічки (ос-
новна система) 
 
Геометрія ділянки деформованої стрічки між наклад-
ками апроксимується кубічними рівняннями. Для кривих, 
зображених на рис. 1.4, ці рівняння мають вигляд: 
для кривої 1 
36253 105,848107,959105,629529,922 xxxy   ; 
для кривої 2 
36253 10799,410744,610604,4228,642 xxxy   ; 
для кривої 3 
36243 10657,410607,410047,2434,31 xxx5y   ; 
для кривої 4 




Рис. 1.4 Залежності прогину ділянки гальмівної стрічки над 
(х0) і між (х0) фрикційними накладками при 
S=160 кН ( RyxR 
22 , де х і у – координати 
точок серединної лінії стрічки в системі координат 
хАОуА: 
1 – L = 80 мм, Rш = 500 мм, h = 4 мм; 2 – L = 80 мм, 
Rш= 612 мм, h = 4 мм; 3 – L = 55 мм, Rш = 500 мм,    
h = 4 мм; 4 – L = 55 мм, Rш = 725 мм, h = 5 мм 
 
Середньоквадратичні відхилення для отриманих кри-
вих (при двадцяти розрахункових точках) відповідно стано-
влять в мм: 1 – 0,0317; 2 – 0,0258; 3 – 0,00766; 4 – 0,00285. 
В завершенні огляду закономірностей зміни деформа-
цій ділянки стрічки введемо ще один її параметр – кут θВ 
повороту перерізу В ділянки стрічки. Встановлено подіб-
ність впливу конструктивних параметрів L, Rш, h і натягів 
стрічки S на зміну кута θВ та прогину Δy. 
Зупинимося на взаємному зв'язку сил, які діють на ді-
лянку гальмівної стрічки з заданими конструктивними па-
раметрами і силою її натягу. Як відомо, джерелом сили, з 
якою стрічка притискає накладку до гальмівного шківа, є 
натяг стрічки S. Ця сила рівна S·sinφ [25]. Останній S·sinφ 
під час взаємодії ділянки стрічки з накладкою розкладається 
на дві складові. Перша – рівномірно розподілена сила, що 
передається накладці на ділянці СК (див. рис. 1.3) у вигляді 
сили РК. Результати розрахунку досліджуваної моделі стрі-
чки показують [10], що сила її натягу SК на ділянці контакту 
з накладкою рівна силі натягу S з похибкою, що для пере-
важної більшості комбінацій значень досліджуваних пара-
метрів менша 0,5 %. Очевидно, вона, передусім, є похибкою 
обчислень тригонометричних функцій, які широко викорис-
товуються у розрахункових залежностях. 
З урахуванням того, що SK=S, залежність РK=SKsinαK 
перетворюється і має вигляд 
PK= SsinαK.                                                       (1.1) 
Друга складова сили Ssin  – зосереджена сила у точ-
ці В – рівна RBcosα. Результати розрахунків, свідчать про 
те, що 
 sincos  SRP BK .                           (1.2) 
Така закономірність спостерігається для усіх комбіна-
цій досліджуваних конструктивних параметрів фрикційних 
вузлів гальм. 
Нагадаємо, що сила РK є проекцією на вісь ОуK (див. 
рис. 1.2), тобто результуючою рівномірно розподіленої си-
ли, яка діє в середній частині накладки на ділянку контакту 
СК з інтенсивністю S/Rш. На відміну від неї, реакція RB (її 
проекція на вісь ОуК рівна RB·cosα) є зосередженою силою, 
яка діє на ділянку стрічки з боку накладки в точці В (на її 
краю). В зв'язку з чим, кількісне порівняння цих сил може 
слугувати характеристикою нерівномірності розподілу кон-
тактних сил між поверхнями фрикційного вузла, які взаємо-






, яке є коефіцієнтом нерівномір-




 K BР.С. 

 .                           (1.3) 
Коефіцієнт КР.С. вказує на те, яка частина із загальної 
сили, яка притискає фрикційну накладку до гальмівного 
шківа, зосереджена на краю накладки. 
Покажемо, що між конструктивними параметрами 
фрикційного вузла і КР.С. існує зв'язок. Для цього перетво-
римо залежність (1.3) з урахуванням (1.1), (1.2) і отримаємо 



























K . (1.4) 
Формула (1.4) встановлює зв'язок між КР.С. і Wx. Наяв-
ність такого зв'язку ілюструє рис. 1.5, де точками показані 
значення КР.С., які розраховані за формулою (1.3) для різних 
комбінацій конструктивних параметрів Н, Rш і L в дослі-
джуваних інтервалах їхньої зміни при S =160 кН. Крім того, 
із залежності (1.4) випливає, що нерівномірність розподілу 
контактних сил зростає при збільшенні Wx і зменшенні W. 
 
 
Рис. 1.5 Залежність коефіцієнта КР.С. для контакту повер-
хонь „стрічка-фрикційна накладка” від Wx 
 
Встановимо вплив конструктивних параметрів фрик-
ційного вузла і натягів гальмівної стрічки на згинальні мо-
менти в перерізах А і В стрічки (моменти позначені через 
МА і МB. Виявлено, що домінуючий вплив на згинальні мо-
менти мають параметр L і сила натягу стрічки. Зі збільшен-
ням значень L і S моменти МА, МВ також збільшуються. 
Причому, залежність МА і МВ від S близька до лінійної по 
всьому діапазону зміни S; залежність МА і МВ від L близька 
до лінійної тільки в інтервалі зміни L від 55,0 мм до 130,0 
мм. Збільшення товщини гальмівної стрічки також призво-
дить до збільшення згинальних моментів. Інтенсивність 
впливу зміни L підвищується зі збільшенням довжини діля-
нки гальмівної стрічки. Вплив зміни радіуса гальмівного 
шківа на згинальні моменти мають протилежний характер. 
Так, при збільшенні Rш згинальні моменти в перерізах А і В 
гальмівної стрічки зменшуються. Цей вплив найбільш інте-
нсивно проявляється за рахунок більших товщин стрічки і 
відстаней між сусідніми накладками. Залежності МА і МВ від 
Rш практично лінійні для усіх розглядуваних комбінацій до-
сліджуваних конструктивних параметрів фрикційного вузла 
гальма. 
З аналізу епюр згинальних моментів для досліджува-
ної ділянки гальмівної стрічки (рис. 1.6) випливає наступне:  
 
 
Рис. 1.6 Епюри згинальних моментів ділянки стрічки над 
(х<0) і між (х>0) фрикційними накладками при 
S=160 кН: 1,2 – L= 80 мм, Rш = 500 мм; 3, 4 – L =55 
мм, Rш = 725 мм; 1, 3 – h = 6 мм; 2, 4 – h = 4 мм 
 
згинальні моменти на ділянці стрічки змінюють знаки як 
між накладками, так і над накладкою; на ділянці стрічки, 
яка прилягає до фрикційної накладки згинальний момент 
рівний нулю; згинальні моменти в перерізах А, В і К ділянки 
стрічки по модулю відповідають нерівності МВ > МА  МК 
(при умові незмінних величин S, L, h і Rш); в перерізах А, В і 
К згинальні моменти по модулю підвищуються зі збільшен-
ням величин h, L і зі зменшенням Rш. 
Таким чином, встановлені закономірності впливу 
окремих конструктивних параметрів фрикційного вузла і 
сили натягу ділянки стрічки на її напружено-деформований 




1.2 Деформації на ділянці гальмівної стрічки 
 
Радіус кривини серединної лінії гальмівної стрічки 
змінюється – стає більшим, ніж R (радіус кривини в ненава-
нтаженому стані) на ділянці АВ, отримує найбільші значен-
ня посередині ділянки між накладками – точка А на рис. 1.2, 
стає меншим за R на ділянці ВК і залишається рівним R на 
ділянці СК [10]. На ділянці АВ деформована стрічка з доста-
тньо високою точністю (середньоквадратичне відхилення 
складає 2,34810-4 мм) описується кубічним рівнянням в си-
стемі координат ХАОуА (рис. 1.2) 
36244 10012,110039,610221,1481,757 xxxy   . 
Радіальне зміщення стрічки є найбільшим в точці А. 
Однак його величина відносно невелика. Так, при S = 160,0 
кН зміщення складає 0,019 мм, тобто 3,38 % від найбільшо-
го можливого     мм562,0207,2cos15,757cos1 о  R . 
Деформація гальмівної стрічки супроводжується дуже 
малим збільшенням кута β (при S = 160,0 кН Δβ складає 
0,0015 %), що практично не впливає на розрахунок сили те-
ртя і гальмівного моменту. 
Гальмівна стрічка контактує з накладкою в точці В і на 
ділянці СК, довжина якої складає приблизно 60,0 % довжи-
ни накладки. Протяжність Wx ділянки ВК стрічки, на якій 
відсутній контакт з накладкою, залежить незначно від натя-
гу стрічки – при збільшенні S у 80 разів Wx зменшується на 
1,5 %. 
Сила, з якою гальмівна стрічка притискає фрикційну 
накладку до гальмівного шківа, отримана з урахуванням 
деформації стрічки ( cos BK RP ), рівна силі, яка розра-
хована за відомою методикою (Ssinφ) [1]. Так, врахування 
деформацій стрічки на її ділянках не впливає на розгляду-
ваний гальмівний момент фрикційного вузла гальма. 
Сила cos BK RP  розподілена по довжині накладки 
нерівномірно: більша її частина ( cosBR , 59,5-59,7 %) діє 
зосереджено на краю накладки в точці B, менша (РK, 40,3-
40,5 %) – рівномірно розподілена на ділянці СК. Такий не-
рівномірний розподіл сил в парі “робоча поверхня стрічки-
неробоча поверхня накладки” є, очевидно, основною при-
чиною нерівномірного зношування фрикційної накладки по 
її довжині. 
Динамічна навантаженість гальмівної стрічки також 
неоднакова по її довжині. Сила натягу стрічки максимальна 
на ділянках АВ і СК (практично рівна S). Згинальний мо-
мент (рис. 1.7 б) максимальний в перерізі В стрічки. В пере-




1.3 Напруження в поперечному перерізі гальмівної 
стрічки 
 
Для розподілу еквівалентних напружень, розрахова-





1  екв , 
де екв – еквівалентне напруження, яке визначається за IV 
теорією міцності; 1 , 2  – головні нормальні напруження; 
спостерігається подібне співвідношення (рис. 1.7 б) для пе-
рерізу А – 96,9 %; для перерізу К – 80,4 % від максимально-
го напруження в перерізі В (192,2 МПа). Напруження на ді-
лянці КС складає 75,7 % від максимального. Звідси випли-
ває, що гальмівна стрічка навантажена приблизно рівномір-
но по  довжині,  хоча  визначальним для міцності є її  пере-
різ В. 
Поряд з цим слід відмітити, що наведені величини 
розраховані за умовою постійності розмірів поперечного 
перерізу стрічки  по її довжині. Однак в  перерізі  С  стрічки 
 
Рис. 1.7 а, б, в  Графічні залежності прогину (а), згинально-
го моменту (б), еквівалентних напружень (в) 
ділянки гальмівної стрічки над (х0) і між 
(х0) фрикційними накладками при S=160 
кН ( RyxΔ 22R  , де х і у – координати 
точок серединної лінії стрічки 
 два поздовжніх пази шириною 5,0 мм кожний або два отво-
ри діаметром 15,0 мм для кріплення накладки. В цьому ви-
падку номінальні еквівалентні напруження в перерізі С збі-
льшуються, відповідно, до 160,0 і 168,0 МПа. Переріз А 
стрічки може бути послаблений двома отворами діаметром 
6,0 мм для кріплення опуклої пластини-розмежувача фрик-
ційних накладок. Наявність таких отворів збільшує номіна-
льне еквівалентне напруження до 197,0 МПа. В цьому випа-
дку визначальним конструктивним параметром міцності є 
переріз А стрічки. Необхідно відмітити, що отвори або пази 
в стрічці є концентраторами напружень. Теоретичний кое-
фіцієнт концентрації напружень для описаної конструкції 
стрічки рівний 3,0. 
 
 
1.4 Напружено-деформований стан фрикційної    
накладки 
 
Графічне зображення розв'язування задачі визначення 
деформації СЕ-моделі фрикційної накладки показано на 
рис. 1.8 у вигляді кольорових ізоповерхонь з візуалізацією 
контуру накладки до і після деформації. Із рис. 1.8 видно, 
що деформація накладок є нерівномірною. Найбільше раді-
альне зміщення спостерігається для точки ВН (-21,8 мкм – 
варіант навантаження 1 та -7,4 мкм – варіант 2). Тангенцій-
не зміщення точки Е накладки склало 21,3 і 5,3 мкм, відпо-
відно, для варіантів навантаження 1 і 2. 
Розподіл напружень в накладці також носить нерівно-
мірний характер (рис. 1.8). Порівняння діаграм з різними 
варіантами навантажень вказує на те, що зі збільшенням на-
вантаження і коефіцієнта тертя не тільки збільшуються аб-
солютні значення напружень і деформацій, але й  відбува-
ється їхня зміна по довжині накладки. 
Зі збільшених зображень окремих ділянок моделі на-
кладки (рис. 1.8) з найбільшими значеннями і градієнтами 
напружень видно, що на границях елементів моделі ізолінії 
плавні. Окремі зміщення не перевищують 4,0-6,0 % від лі-
нійного розміру елементів. Це свідчить про те, що розміри і 
тип кінцевих елементів моделі відповідає особливостям за-
дачі, і що точність результатів розрахунку з використанням 





















































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   



































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   

























1.5 Розподілення сил в парі тертя фрикційного     
вузла 
 
1.5.1 У процесі гальмування 
 
Питомі навантаження в парі тертя розподіляються по 
її довжині суттєво нерівномірно. Основною причиною тако-
го розподілення є нерівномірний розподіл сил в контакті 
“стрічка-накладка”. Найбільші значення питомих наванта-
жень на кривих 2 (рис. 1.9) спостерігаються по краях накла-
дки, тобто там, де зосереджена найбільша сила її взаємодії 
зі стрічкою. Такий зв'язок розподілу сил між накладкою і 
спряженими деталями фрикційного вузла зумовлений, оче-
видно, відносно низькою жорсткістю при згині накладки і 
гальмівної стрічки. 
Розподіл питомих навантажень в парі “накладка-шків” 
залежить від радіуса шківа. Зі зменшенням Rш нерівномір-
ність розподілу збільшується. 
Сила тертя FТ зумовлює перерозподіл питомих наван-
тажень в парах тертя – збільшує їх на набігаючих ділянках 
взаємодії і зменшує на збігаючих, що видно із порівняння 
кривих 1 і 2 на рис. 1.9. Ступінь нерівномірності розподілу 
підвищується в 1,95; 1,81 і 2,12 рази, відповідно, для варіан-
тів навантаження І, II і III. 
Вказані цифри свідчать про те, що нерівномірність 
розподілу сил в парі тертя підвищуються зі збільшенням 
сили тертя і, особливо, зі зменшенням радіусу гальмівного 
шківа. 
Сумарна радіальна сила Nш взаємодії накладки з галь-
мівним шківом, як і середні питомі навантаження пари тер-
тя фрикційного вузла практично не залежать від коефіцієнта 
тертя при однакових умовах навантаження. 
 
 
1.5.2 У процесі гальмування при зношуванні пари 
тертя  
 
Графічні залежності, які ілюструють характер зміни 
розподілу питомих навантажень р і лінійного зношування ξ 
накладки по її довжині, залежать від відносної тривалості t 
роботи пари тертя при варіантах навантаження І і II, наве-





































































































































































































































































































































































ційної накладки із спряженими деталями фрикційного вузла 
в ході поетапної зміни відносної тривалості роботи пари те-
ртя [42]. 
Як видно з графіків на рис. 1.10 а і 1.11 а, в процесі 
зношування робочої поверхні фрикційної накладки спосте-
рігається зменшення нерівномірності розподілу питомих 
навантажень. Коефіцієнт КР.Ш для варіанта навантаження І 
зменшився від 3,812 до 1,085, а для варіанта навантаження 
II – відповідно, від 3,489 до 0,769. При цьому середнє зна-
чення питомого навантаження в парі тертя, а також сумарні 
сили (Nш і FT) взаємодії накладки із шківом і реакція RA, не 
залежать від тривалості взаємодії фрикційного вузла. 
За величинами Nі і розмірами елементарних ділянок 
розрахуємо питомі навантаження у вузлах ділянки CD і ви-
значимо їхні значення: максимальне (ртах), мінімальне (ртіп) 
і для крайніх вузлів зі сторони набігаючої (рН) і збігаючої 
(рЗ) гілок гальмівної стрічки. Крім цього, розрахуємо такі 
характеристики розподілу питомих навантажень вздовж ду-
ги CD накладки: коефіцієнт кореляції τp.L між питомими на-
вантаженнями і довжиною пари тертя, коефіцієнт нерівно-
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  mpсер LLbpp 2
1
,                           (1.6) 
де L  координата вузла на дузі CD (L = 0 для вузла в точці 
D); Lm  довжина дуги CD. 
Параметри лінійного зношування ξ мають аналогічні 
індекси. Характеристики розподілу зношування робочої по-











  mpсер LLb 2
1
 .               (1.8) 
Розглянемо роботу ділянки гальмівної стрічки з фрик-
ційною накладкою в процесі усталеного гальмування. Па-
раметри рівняння лінійної регресії, які використовуються 
для опису розподілу питомих навантажень по довжині на-
кладки, не змінюються зі збільшенням тривалості роботи 
пари тертя. Така стабільність силової взаємодії фрикційної 
пари може бути пояснена тим, що сила, яка діє на накладку 
зі сторони гальмівної стрічки (під час досліджень не зміни-
лася). 
Порівняння зміни величин рН і рЗ по краях накладки і 
на центральних її ділянках на перших і останніх етапах про-
ведення модельного експерименту дозволяє вважати, що 
після досягнення лінійного розподілення р по довжині на-
кладки воно зберігається і в процесі подальшої роботи фри-
кційної пари. На це вказують також дані про те, що на 
останніх етапах досліджень моделі величин τp.L і КР.Ш змі-
нюються незначно, а середні питомі навантаження є стали-
ми протягом усього періоду досліджень. 
Зазначимо, що сумарна радіальна сила, яка діє на на-
кладку зі сторони гальмівної стрічки є більшою, ніж сумар-
на радіальна реакція від гальмівного шківа для усіх варіан-
тів її навантаження. Різниця цих сил тим більша, чим біль-
шою є різниця між силами натягу набігаючих і збігаючих 
ділянок стрічки і, як наслідок, чим більший кутовий коефі-
цієнт в рівнянні лінійної регресії. Це пов'язано з тим, що си-
ли тертя на набігаючій ділянці поверхні більші, ніж на збі-
гаючій. Тому сумарний вектор цих сил має компоненту, яка 
направлена від робочої поверхні гальмівного шківа до на-
кладки, що зменшує від нього радіальну реакцію.  
Виділимо ще одну особливість поведінки накладки в 
процесі зношування, яка впливає на формування експлуата-
ційних параметрів фрикційних вузлів гальма. Сили, прикла-
дені від гальмівної стрічки до накладки притискають її до 
циліндричної поверхні гальмівного шківа з радіусом Rш. 
Оскільки зношування робочої поверхні накладки є нерівно-
мірним – вона втрачає свою початкову циліндричну форму 
того самого радіуса, – але при цьому вона деформується 
(згинається). Крім цього, в зв'язку з асиметрією зношування, 
відбувається поворот накладки. Пояснюється це наступним 
чином. Під час навантаження робоча поверхня накладки ко-
нтактує зі шківом першопочатково у місці з найменшим її 
зношуванням. Зовнішні сили, які діють на неї, утворюють 
нерівноважний момент відносно місця початкового контак-
ту. Момент сил зумовлює поворот накладки по циліндрич-
ній поверхні шківа, місце контакту зміщується до досягнен-
ня стану рівноваги. 
Суттєво нерівномірний розподіл питомих навантажень 
пов'язаний з нерівномірним розподілом сил в парі “робоча 
поверхня гальмівної стрічки-неробоча поверхня накладки”, 
консольним кріпленням накладки до стрічки і відносно ни-
зькою жорсткістю згину вузла “стрічка-накладка”. Очевид-
но, самим незначним зменшенням поверхні контакту і різ-
ким збільшенням питомих навантажень можна пояснити 
підвищене зношування робочих поверхонь накладок, які 
першими входять у контакт з робочою поверхнею гальмів-
ного шківа в початковій стадії гальмування. Відомо, що та-
ке аномальне зношування спостерігається на практиці для 
накладок, встановлених на середній ділянці гальмівної стрі-
чки і біля її збігаючої гілки. Вказані накладки серійних 
конструкцій фрикційних вузлів гальма першими контакту-
ють з робочою поверхнею гальмівного шківа на початку га-
льмування. 
Таким чином, як в процесі припрацювання, так і уста-
лених режимах гальмування фрикційного вузла стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки відбувається стабіліза-
ція динамічних параметрів і зношування, не дивлячись на 
несталість мікрогеометрії взаємодії пар тертя, яка наближа-
ється до деяких раціональних для даного режиму роботи 
вузла параметрів; відбувається вирівнювання питомих на-
вантажень на поверхнях тертя, і як наслідок, спостерігаєть-




1.6 Засоби динамічної стабілізації у фрикційних   
вузлах гальмівних систем бурових лебідок 
 
Одним із основних засобів стабілізації навантаженості 
у фрикційних вузлах гальмівних систем бурових лебідок є 
уточнення методики розрахунку їхніх експлуатаційних па-
раметрів. Проілюструємо це на нерівномірному зношуванні 
робочої поверхні фрикційної накладки. 
Нерівномірне зношування фрикційної накладки су-
проводжується, як встановлено модельними дослідження-
ми, її поворотом. Такий поворот накладки викликає зміну 
сил (їхніх величин і напрямків), що діють на неї з боку га-
льмівної стрічки та шківа. Врахування змін силової взаємо-
дії накладки зі спряженими деталями, пов'язаних з її пово-
ротом, лежить в основі подальшого уточнення методики 
розрахунку експлуатаційних параметрів гальма. 
Зміну розміщення контакту „стрічка-накладка” ілюст-
рує рис. 1.12 а,  де  суцільними лініями показано  початкове  
 
 
Рис. 1.12 а, б  Схема кутових змін деталей фрикційного вуз-
ла внаслідок нерівномірного зношування 
фрикційної накладки (а) і розподіл сил у кон-
такті накладки зі спряженими деталями (б) 
положення елементів фрикційного вузла, а штриховими – 
після деякого зношування фрикційної накладки. Розгляда-
ється конструкція фрикційного вузла з постійним кроком 
розміщення накладок на дузі охоплення стрічки. Для спро-
щення аналізу на рисунку зображено тільки кутове зміщен-
ня (кути λ і γ), тобто та частина зміщення поверхні контакту 
накладки та стрічки, яка викликана різницею зношування 
набігаючої та збігаючої ділянки накладки. При цьому вва-
жається, що різниця зношування відповідних точок сусідніх 
накладок неістотна. Оскільки кути λ і γ невеликі, зазвичай 
менші 1,5°, то з достатньою для подальшого аналізу точніс-














,                           (1.9) 
де λ – кут повороту поверхні контакту „накладка-стрічка”; 
γ– кут повороту лінії контакту стрічки з крайніми точками 
сусідніх накладок.  
Раніше, ніж аналізувати умови рівноваги окремої фри-
кційної накладки в процесі гальмування, розглянемо сили 
(рис. 1.12 б), що діють у контакті “накладка-стрічка”: 
1. Під дією сили натягу S гальмівна стрічка притиска-
ється до накладки з циліндричною поверхнею контакту ра-
діусом RH на ділянці шириною WK з рівномірно розподіле-
ною силою q, а з краєм накладки – з силою RB. За допомо-
гою засобів математичного аналізу можна показати, що рів-
нодійну Р розподіленої сили q можна визначити за форму-
лою 
кSP  ,                                      (1.10) 
де αк – центральний  кут ділянки накладки, до якої прикла-
дена рівномірно розподілена сила q. 
Сила Р радіальна (як і q) і прикладена до середини ді-
лянки стрічки. 
2. На ділянці шириною Wx стрічка не контактує з на-
кладкою. Величина Wx залежить від довжини L ділянки 
стрічки між накладками. Цю залежність у  досить широкому 
діапазоні зміни L у першому наближенні можна апроксиму-
вати прямою лінією. Оскільки )(   RL , а для конкрет-
ної конструкції фрикційного вузла гальма кут α є постійною 
величиною (принаймні в процесі зношування фрикційного 
вузла змінюється незначно), то можна вважати, що величи-
на Wx лінійна відносно кута φ. Як видно з рис. 1.12 б, кут φ 
внаслідок нерівномірного зношування фрикційної накладки 
відносно контакту “накладка-стрічка” збільшується для на-
бігаючої ділянки і зменшується з протилежного боку на ве-
личину   . Тобто )(1  i , а )(  i . 
Звідси лінійну залежність Wx від зміни кута φ можна подати 
у вигляді 
)(.   bWW oxx ,                          (1.11) 
де Wх.о – значення Wx при   = 0; b – кутовий коефіцієнт 
лінійного рівняння. 





bWW oxx  . .                         (1.12) 
У формулах (1.11) і (1.12) знак “+” стосується збігаю-
чої ділянки накладки, а знак “-“ – набігаючої. 
Тоді рівнодійна Р сили q для початкового стану фрик-



































.            (1.13) 
3. В процесі нерівномірного зношування накладки ку-
ти γ і λ збільшуються, що супроводжується, в першу чергу, 
перерозподілом сил між набігаючою та збігаючою ділянка-
ми накладки. Тобто в процесі повороту накладки інтенсив-
ність дії причини, що його зумовлює, зменшується. Тому 
слід сподіватися, що в певний момент роботи гальма настає 
стан рівноваги. При досягненні рівноваги лінійний нерівно-
мірний розподіл питомих навантажень у контакті “наклад-
ка-шків” переходить у рівномірний (коефіцієнт bр стає рів-
ним нулю). Внаслідок таких змін рівнодійна реакція (сили 
Fі і Ni) на накладку з боку гальмівного шківа суміщається з 
площиною симетрії накладки. 
Підкреслимо важливість останньої зміни для підви-
щення точності результатів розв'язку рівнянь рівноваги на-
кладки. Ця зміна дає підстави вважати рівняння рівноваги – 
суму проекцій сил на вісь ОуС – більш точними порівняно з 
іншими існуючими методиками. 
Запишемо умову рівноваги i-ої накладки (див. рис. 




 OM ;     0sincos1  шiiii RNFRSS  ; (1.14) 
0 усF ;  
    0sincossinsin1   iiii FNSS ; (1.15) 
















шi RRRP .                             (1.16) 
Перетворимо рівняння (1.14) і (1.15) з урахуванням за-























F iii .       (1.17) 
Прирівняємо праві частини отриманих рівнянь і, після 
незначних перетворень, одержимо вираз для визначення 





































i .                  (1.18) 
Виділимо відношення i-1i SS  з рівняння (1.16). Для 
цього поділимо його на Rш, замінимо Р виразом з рівняння 
(1.13) та врахуємо, що 











































































Прирівнюючи праві частини рівнянь (1.18) і (1.19), 
одержуємо рівняння, з якого при відомих параметрах конс-
трукції фрикційного вузла (R, Rш, RH, φ, α, W, Wx.o і b) визна-
чаємо кути λ і γ. Зазначимо, що виразити явно кут λ чи γ че-
рез параметри конструкції вузла в такому рівнянні немож-
ливо – його розв’язок можна отримати лише чисельними 
методами. Тому це рівняння тут не наводиться. 
З порівняння правих частин формул (1.18) і (1.19) ви-
пливає, що кути γ і λ не залежать від величин натягу стріч-
ки, тобто вони однакові для усіх накладок фрикційного вуз-
ла за умови рівного кроку їхнього розміщення на стрічці. 
Знайдемо вирази для визначення натягу стрічки Si че-
рез SН, гальмівних сил, що розвиваються і-ою накладкою і 
гальмом в цілому, для описаних вище умов. Опускаючи 
проміжні викладки запишемо остаточні формули: 

















































;         (1.20) 

















































;       (1.21) 
- для залежності сили тертя у фрикційній парі біля і-ої 
накладки від натягу набігаючої гілки стрічки 
    

















































































;           (1.22) 
- для гальмівної сили, що створюється усіма фрикцій-


















































































































































.  (1.23) 
Аналіз формул (1.17)-(1.23) дає підстави вважати, що 
зі збільшенням кута λ і γ сили тертя Fi біля і-ої накладки, 
гальмівна сила і відношення ЗH /SS  зменшуються порівняно 
з відповідними параметрами гальма без повороту накладки. 
Це означає, що в процесі припрацюваннях нових фрикцій-
них накладок до моменту досягнення стану рівноваги в по-
вороті накладок внаслідок нерівномірного зношування від-
бувається зміна експлуатаційних параметрів гальма – збі-
льшуються його гальмівні сила та момент (при незмінному 
натягу SН стрічки). 
Для ілюстрації впливу нерівномірного зношування 
фрикційних накладок на експлуатаційні параметри гальма 
виконаємо розрахунок відношень ЗH /SS  натягу гальмівної 
стрічки на її протилежних гілках для лебідок з параметрами, 
описаними у варіанті навантаження 1 зі зміною коефіцієнта 
тертя в діапазоні 0,25-0,50. Попередньо розрахуємо кутовий 
коефіцієнт b рівняння (1.12). Для цього скористаємося ма-
тематичною моделлю гальмівної стрічки для Wx. Значення 
Wx для L1 = 29,18+5 мм і L2 = 29,18-5 мм складають, відпові-
дно, 26,316 і 19,907 мм. 





















b xx  мм/град. 
Тут враховано, що зміна кута β внаслідок нерівномір-
ного зношування накладки дорівнює куту γ, а β=L/R і 
Wxо=23,73 мм. 
Розрахунки показують, що внаслідок повороту накла-
дки деформація гальмівної стрічки істотно змінюється. Так, 
рівняння (1.12) перетворюється в Wx=23,73±12,594·γ і в діа-
пазоні зміни кута φ = 6,75±1º Wx змінюється в межах 11,136-
36,324 мм. 
Сумісним розв’язком рівнянь (1.18) і (1.20) чисельним 
методом із заміною неявних параметрів отримуємо залеж-
ності кутів γ і λ від коефіцієнта тертя, які добре описуються 
(середнє квадратичне відхилення для кута γ рівне 1,272·10-3 
град. для шести точок) лінійними рівняннями: 
f 378,10072,0 ;    f 837,2015,0 . 
Одержані результати кількісно збігаються з експери-
ментальними даними, наведеними в роботі [5]. В останній 
вказується, що нерівномірність зношування накладок гальм 
бурової лебідки БУ-2500 ЕП склала 5,0-15,0 %, що при се-
редньому зношуванні накладки 10,0 мм складає 0,5-1,5 мм 
зміни товщини по довжині. За розрахунками для середнього 
коефіцієнта тертя у фрикційній парі 0,35 кут повороту на-
кладки складає λ = 0,0072 +1,378·0,35 = 0,490º. При довжині 
накладки W = 120,0 мм такий кут дає різницю товщини на-
кладки на її краях 1,03 мм (tg0,49·120 = 1,03). 
Оцінимо вплив нерівномірного зношування кожної 
фрикційної накладки, що супроводжується її поворотом на 
кут λ, на експлуатаційні параметри гальма. На основі даних 
видно, що в результаті повороту накладок відношення 
ЗH /SS  збільшується на 2,4-2,9 %. Така зміна ЗH /SS  супро-
воджується збільшенням гальмівних сил і моментів – від-
ношення ЗH /SS  є складовою формул для визначення наве-
дених вище параметрів. 
На основі теоретичних досліджень розроблена конс-
трукція удосконаленого фрикційного вузла стрічково-
колодкового гальма з наступною формулою винаходу на 
патент. 
Фрикційні накладки на дузі охоплення гальмівної 
стрічки встановлені без розпірних планок та розміщені від 
границі поділу набігаючої та збігаючої гілок вправо та вліво 
на кути охоплення, які відповідають двом-трьом накладкам, 
а зі сторони переважного обертання гальмівного шківа, тоб-
то зі сторони набігаючих ділянок гальмівної стрічки та фри-
кційних накладок, останні мають фаску на неробочій повер-




















































де b, bc – ширина: фрикційної накладки та фаски на ній зі 
сторони неробочої поверхні; H, h – товщина: накладки та 
стрічки; R, Rc – радіус: робочої поверхні гальмівного шківа 
та серединної лінії гальмівної стрічки; f – середня величина 
коефіцієнта тертя ковзання в парі “робоча поверхня наклад-
ки – робоча поверхня шківа”; φн, φс – кути нахилу набігаю-
чих та збігаючих ділянок гальмівної стрічки; αф, γ – кут фа-
ски по ширині та висоті накладки зі сторони її неробочої 
поверхні; і при цьому кут γ по висоті накладки повинен бу-
















  , 
де β – половина кута від точки прикладання зусилля, котре 
виникає на набігаючій ділянці стрічки та накладки (де за-
кінчується фаска) до бокової поверхні сусідньої накладки, 
яка розміщена в напрямку зворотному обертанню гальмів-
ного шківа; φ – половина кута між віссю симетрії двох сусі-
дніх фрикційних накладок (позитивне рішення на видачу 
патенту на винахід Росії по заявці №2004135282/11 від 
02.10.2006р.) 
Однак більш ефективно працюють у стрічково-




Рис. 1.1 Фрикційний вузол стрічково-колодкового гальма з 
ділянкою С1АС2 гальмівної стрічки, обмеженої мі-
сцями кріплення до неї двох сусідніх накладок:   1– 
гальмівна стрічка; 2 – фрикційна накладка; 3 – га-
льмівний шків 
 
 Рис. 1.2 Розрахункова    схема    ділянки    АВС     гальмівної  
стрічки (штриховою лінією вказане положення де-
формованої стрічки) 
 




Рис. 1.4 Залежності прогину ділянки гальмівної стрічки над 
(х0) і між (х0) фрикційними накладками за S =160 
кН ( RyxR 
22 , де х і у – координати точок се-
рединної лінії стрічки в системі координат хАОуА: 
1 – L = 80 мм, Rш =500 мм, h =4 мм; 2 – L= 80 мм, 
Rш=612 мм, h =4 мм; 3 – L =55 мм, Rш =500 мм, h =4 
мм; 4 – L= 55 мм, Rш = 725 мм, h = 5 мм 
 
 
Рис. 1.5. Залежність коефіцієнта КР.С. для контакту повер-
хонь „стрічка-фрикційна накладка” від Wx 
 
 
 Рис. 1.6 Епюри згинальних моментів ділянки стрічки над 
(х<0) і між (х>0) фрикційними накладками за 
S=160 кН: 1,2 – L= 80 мм, Rш = 500 мм; 3, 4 – L =55 
мм, Rш = 725 мм; 1, 3 – h = 6 мм; 2, 4 – h = 4 мм
 
Рис. 1.7 а, б, в Графічні залежності прогину (а), згинального 
моменту (б), еквівалентних напружень (в) ді-
лянки гальмівної стрічки над (х0) і між 
(х0) фрикційними накладками при S=160 
кН ( RyxΔ 22R  , де х і у – координати 










































































































































































































































































































































































































































































Рис. 1.12 а, б  Схема кутових змін деталей фрикційного вуз-
ла внаслідок нерівномірного зношування 
фрикційної накладки (а) і розподіл сил у кон-






КОЛОДКОВОГО ГАЛЬМА БУРОВОЇ ЛЕБІД-
КИ 
 
2.1 Перехід від однієї до двох пар тертя у  
фрикційних вузлах гальма 
 
Для стрічково-колодкових гальм, що мають фрикційні 
вузли різних типів, та працюють у повторно-
короткочасному режимі навантаження, інтервал зміни се-
редніх питомих навантажень складає 0,3-1,5 МПа, початко-
вих швидкостей ковзання – 1,0-20,0 м/с, середніх темпера-
тур поверхонь тертя – 100-1000 °C. 
При певній сукупності фізико-механічних властиво-
стей матеріалів, що труться, швидкості ковзання, питомих 
навантажень, температури тощо на поверхнях тертя виника-
тиме певна шорсткість, що відповідає заданим умовам тер-
тя. При зміні умов тертя змінюється і шорсткість поверхонь, 
що впливає на інтенсивність зношування пар тертя гальма. 
Вона може бути істотно зменшена не лише раціональним 
вибором матеріалів пар тертя, але й розумним їхнім розта-
шуванням у спряженнях. 
У залежності від твердості (H) та розмірів поверхонь 
дотику (AH) взаємодіючих пар тертя за пропозицією 
Д.Н.Гаркунова, доцільно розрізняти наступні умови 
взаємного розташування матеріалів пари: 
Н1>H2; AH1<AH2;                                                          (2.1) 
Н1<H2; AH1>AH2.                                                          (2.2) 
Перший випадок відповідає ковзанню робочої по-
верхні гальмівного шківа, найменшої номінальної поверхні 
дотику по внутрішній поверхні фрикційної накладки, що 
має меншу твердість, проте більшу поверхню дотику. Таке 
розташування поверхонь фрикційних пар тертя вважатиме-
мо „прямою парою тертя”. Остання є у серійному стрічково-
колодковому гальмі бурової лебідки. 
У прямій парі тертя гребені нерівності поверхні тертя 
гальмівного шківа, що залишились після механічної оброб-
ки, розташовуються по гвинтовій лінії, а рух кожної точки 
поверхні відбувається по колу, що зумовлює зростання 
кількості відірваних частинок фрикційного матеріалу від 
робочої поверхні фрикційної накладки. При цьому також 
відбувається зношування поверхні гальмівного шківа. Ме-
талеві частинки останнього, що осіли на внутрішній по-
верхні накладки, служить чинником інтенсифікації зношу-
вання робочої поверхні шківа. При цьому частина продуктів 
спрацювання, скупчуючись між поверхнями тертя, приско-
рює зношування обох поверхонь. Крім того, взаємодія твер-
дого матеріалу робочої поверхні гальмівного шківа з неру-
хомою м’якою робочою поверхнею фрикційної накладки 
сприяє виникненню інтенсивної пластичної деформації у 
зоні їхнього контакту. Остання призводить до збільшення 
номінальної та фактичної площі контакту, що сприяє 
підвищенню коефіцієнта тертя, зниженню питомих наван-
тажень, збільшенню сили тертя, та як наслідок, помітному 
збільшенню інтенсивності спрацювання поверхонь тертя. 
З усього вищевикладеного випливає, що всі фізико-
механічні процеси, що відбуваються у матеріалах пар тертя 
серійних стрічково-колодкових гальм, зумовлені ди-
намічним перевантаженням їхніх пар тертя, та як наслідок, 
достатньо високою тепловою навантаженістю. 
Отже, прямі пари тертя у серійному стрічково-
колодковому гальмі потребують динамічного розвантажен-
ня. Це доцільно зробити застосовуючи новий тип фрикцій-
ного вузла, у якому зовнішня та внутрішня поверхні 
фрикційної накладки виконують функції елементів зворот-
но-прямої пари тертя гальма. 
 
 
2.2 Стрічково-колодкові гальма з багатопарними 
фрикційними вузлами: конструкція та робота пар тертя
  
Ефективним способом покращення експлуатаційних 
параметрів стрічково-колодкових гальм бурових лебідок є 
збільшення фактичної площі взаємодії їхніх фрикційних 
вузлів. Ця обставина, у свою чергу, призведе до збільшення 
коефіцієнта взаємного перекриття поверхонь тертя гальма, 
яка може досягатись використанням зовнішніх та внутрі-
шніх пар тертя. Дві поверхні (зовнішня та внутрішня) рухо-
мої накладки у фрикційному вузлі гальма, навантажені ко-
жна нормальною силою N, мають при однакових умовах 
більшу поверхню взаємодії в окремо розглянутих парах тер-
тя „внутрішня поверхня гальмівної стрічки-зовнішня по-
верхня фрикційної накладки” та „внутрішня поверхня фрик-
ційної накладки-робоча поверхня гальмівного шківа”, ніж у 
парах тертя „внутрішня поверхня нерухомих фрикційних 
накладок-робоча поверхня гальмівного шківа”. 
Професор А.В. Чичинадзе в одній зі своїх багаточи-
сельних робіт [39, 40] вказав, що одним із шляхів суттєвого 
зниження динамічної та теплової навантаженості пар тертя 
гальм є розробка багатошарових конструкцій їхніх 
фрикційних вузлів. Така рекомендація в повній мірі від-
носиться і до фрикційних вузлів стрічково-колодкових 
гальм бурових лебідок. 
На рис. 2.1 а  зображене стрічково-колодкове гальмо з 
багатопарними фрикційними накладками; на рис. 2.1 б, г – 
вид А на зовнішні та внутрішні фрикційні вузли, накладки 
яких встановлені із зазорам та без зазору; на рис. 2.1 в, д, е – 
розріз Б-Б рис. 2.1 а – поперечний розріз фрикційних вузлів 
гальма. 
Стрічково-колодкове гальмо з багатопарними фрик-
ційними вузлами складається з гальмівного шківа 1, що має 
опуклу робочу поверхню 2, з боків якого розташовані ре-
борди 3, 4. Ліва реборда 3 виконана знімною, а права – скла-
дає одне ціле зі шківом 1. Ліва реборда 3 кріпиться до тіла 
гальмівного шківа 1 за допомогою гвинтів 5. Шків 1 розта-
шований на підйомному валі 6 лебідки. У гальмівному шківі 
1 виконане поглиблення, яке із внутрішніми поверхнями 
реборд 3 і 4, з опуклою робочою поверхнею шківа 1 і части-
ною фрикційного елемента 7 утворюють з’єднання типу 
„ластівчин хвіст з опуклою поверхнею”. У свою чергу, 
фрикційний елемент 7 складається з основи 8, до якої за до-
помогою кріпильних гвинтів 9 і гайок 10 прикріплені опук-
ла зовнішня 11 і увігнута внутрішня 12 фрикційні накладки. 
Основа 8 фрикційного елемента 7 виготовлена з тепло-
провідного матеріалу, який має невелику питому вагу, на-
приклад, з алюмінієвого сплаву. У бічних поверхнях основи 
8 є циліндричні отвори 13 , у які встановлені пружні еле-
менти 14 у вигляді „кнопок”. Фрикційні елементи 7 вста-
новлені по периметру гальмівного шківа 1 і обертається ра-
зом із ним. Зовнішні фрикційні накладки огинає гальмівна 
стрічка 15, збігаюча гілка якої 16 кріпиться за допомогою 
гвинтових стрижнів 17 до опори 18. При цьому набігаюча 













   
   
   
   
   
   
   
   
   















   
   
   
   
   
   
   
   
   






   
   
   
   
   
   
   
   
   


















   
   
   
   
   
   
   
   
   










Конструктивною особливістю фрикційного вузла 
гальма, зображеного на рис. 2.1 д є те, що зовнішня 21 та 
внутрішня 22 поверхні накладок виконані опуклими. Іншим 
конструктивним варіантом (рис. 2.1 е) зовнішня 23 та 
внутрішня 24 фрикційні накладки приформовані до про-
шарку гуми 25 і таким чином утворюють єдиний 
фрикційний елемент 7. 
Конструкції фрикційних вузлів гальма, зображені на 
рис. 2.1 б, в та 2.1 г, д відрізняються тим, що сумарний ста-
тичний коефіцієнт взаємного перекриття пар тертя є біль-
шим у першому варіанті, ніж у другому. Це пов’язано з тим, 
що використана опукла робоча поверхня 2 шківа 1 та уві-
гнута внутрішня поверхня 12 фрикційних накладок. 
Найбільший статичний коефіцієнт взаємного пере-
криття пар тертя гальма має конструкція фрикційного вузла 
гальма представлена на рис. 2.1 е, так як зовнішня поверхня 
23 накладки має таку ширину як і гальмівний шків 1 з ребо-
рдами 3, 4. Відповідно й таку ж ширину має і гальмівна 
стрічка 15. 
Таким чином, видно, що статичний коефіцієнт взаєм-
ного перекриття пар тертя нетрадиційних гальм у значній 
мірі залежить від форми фрикційного елемента, який взає-
модіє з металевими деталями вузла тертя. 
Стрічково-колодкове гальмо з рухомими фрикційними 
накладками працює наступним чином: при переміщенні ва-
желя 20 гальма відбувається затягування гальмівною 
стрічкою 15 фрикційних елементів 7. При цьому відбува-
ється взаємодія внутрішніх поверхонь набігаючої 19 і збі-
гаючої 16 гілок гальмівної стрічки 15 з опуклими 
зовнішніми поверхнями фрикційних накладок 11 гальмівно-
го шківа 1, що обертається. У зв’язку з тим, що зусилля на-
тягу збігаючої 16 гальмівної стрічки 15 значно менше ніж 
набігаючої гілки 19, то фрикційні елементи 7 будуть праг-
нути потрапити під збігаючи гілку 16. У той же час, уда-
ряючись між собою бічними поверхнями, фрикційні еле-
менти 7 за допомогою пружних елементів 14 будуть ство-
рювати додаткові сили тертя на зовнішніх та внутрішніх 
(між увігнутою внутрішньою поверхнею фрикційної на-
кладки 12 та опуклою робочою поверхнею 2 шківа 1). При 
подальшому збільшенні зусилля затягування гальмівною 
стрічкою 15 взаємодія між зовнішніми парами тертя 
припиняється і внутрішня поверхня стрічки 15 ніби 
прилипає по дузі охоплення до опуклих зовнішніх повер-
хонь фрикційних накладок 11.  
Обхопивши таким чином більшу частину фрикційних 
елементів 7, гальмівна стрічка 15 затискає їх і дозволяє пра-
цювати внутрішнім парам тертя, що приводить до зупинки 
гальмівного шківа 1. 
У конструкції фрикційного вузла гальма, зображеній 
на рис. 2.1 г, д, зазори між накладками відсутні, і тому між 
ними не буде тих ефектів, які властиві фрикційним наклад-
кам, що встановлені із зазором (рис. 2.1 б, в). 
Дещо по-іншому працюють фрикційні елементи 7 га-
льмівного вузла, зображені на рис. 2.1 е. При затягуванні 
гальмівною стрічкою 15 фрикційних елементів 7 зовнішні 
фрикційні накладки 23 просідають за рахунок податливості 
прошарку гуми 25. При цьому відбувається взаємодія пове-
рхні стрічки 15 із зовнішньою поверхнею накладки 23 та 
внутрішньої поверхні фрикційного елемента 7 із робочою 
поверхнею гальмівного шківа 1. При подальшому збіль-
шенні зусилля затягування гальмівною стрічкою 15 взаємо-
дія між зовнішніми парами тертя припиняється і внутрішня 
поверхня стрічки 15 ніби прилипає по дузі охоплення до 
опуклих зовнішніх поверхонь фрикційних накладок 11. При 
цьому прошарок гуми 25 просідає на таку висоту, коли по-
чинається взаємодія внутрішньої поверхні зовнішньої на-
кладки 23 із ребордами 3, 4 шківа 1. Крім того, відбувається 
взаємодія внутрішніх поверхонь фрикційних елементів 7 із 
робочою поверхнею гальмівного шківа 1. Це приводить до 
повної зупинки гальмівного шківа 1. 
При цьому динамічний коефіцієнт взаємного пере-
криття внутрішніх пар тертя гальма значно більший, ніж 
зовнішніх пар тертя. Найбільший динамічний коефіцієнт 
взаємного перекриття пар тертя гальма буде в конструкції 
фрикційного вузла гальма, зображеного на рис. 2.1 е. Крім 
того, відбувається почергове включення в роботу зовнішніх 
і внутрішніх пар тертя гальма. Більше того, поверхні тертя 
зовнішніх і внутрішніх пар знаходяться у площині обертан-
ня гальмівного шківа 1. 
Після завершення процесу гальмування гальмівна 
стрічка 15 розмикається й продовжується обертання шківа 1 
із фрикційними елементами 7 на ньому.  Надалі процеси 
пригальмовування і повної зупинки гальмівного шківа по-
вторюються. 
Демонтаж та монтаж фрикційних елементів 7 на робо-
чу поверхню 2 гальмівного шківа 1 роблять таким чином. 
Після зносу робочих поверхонь фрикційних накладок 11 та 
12 до припустимої величини відгвинчують гвинти 5 і 
знімають реборду 3. Після чого видаляють фрикційні еле-
менти 7 і знімають із їхньої основи 8 фрикційні накладки 11 
та 12, а на їхнє місце встановлюють нові. Потім роблять 
монтаж фрикційних елементів 7 на робочу поверхню 2 
гальмівного шківа 1, установивши при цьому на місце ре-
борду 3. У випадку великої кривини робочої поверхні 2 
гальмівного шківа 1 у реборді 4, виконаної як одне ціле зі 
шківом 1, роблять знімний сектор (на кресленні не показа-
ний) більшим, ніж ширина фрикційного елемента 7. Вико-
навши монтаж фрикційних елементів 7 на робочу поверхню 
2 гальмівного шківа 1, встановлюють і кріплять змінний 
сектор і реборду 3. 
Знання особливостей роботи зовнішніх та внутрішніх 
пар тертя фрикційних вузлів стрічково-колодкових гальм із 
рухомими фрикційними накладками дозволяє перейти до 
розгляду їхньої динамічної навантаженості. 
 
 
2.3 Динамічна навантаженість багатопарних  
фрикційних вузлів стрічково-колодкового гальма  
бурової лебідки 
 
2.3.1 Сили тертя у фрикційних вузлах із парами  
тертя 
 
В н у т р і ш н і м и  з  о п у к л и м и  п о в е р х н я м и. 
Визначимо сили тертя у внутрішній парі тертя “внутрішня 
поверхня фрикційної накладки-робоча поверхня гальмівно-
го шківа” у будь-якому поперечному перерізі фрикційного 
вузла гальма. На фрикційну накладку діє рівнодійна нор-
мальна сила N, яка створюється під час процесу гальмуван-
ня, коли SSS ЗН   (де SН, SЗ  натяги набігаючої та 
збігаючої гілки гальмівної стрічки).  
У зв’язку з тим, що закономірність розподілу питомих 
навантажень вздовж ширини гальмівного шківа невідома, 
приймаємо, що вона є сталою, тобто p = const.  
На рис. 2.2 використані наступні позначення: RK  ра-






центральний кут дуги радіуса RK; b  ширина фрикційної 
накладки.  
Замінимо рівномірно розподілене питоме навантажен-
ня (р) двома рівнодійними силами N’, точки прикладення 
яких розташовані під кутом /4 від середньої точки по-
верхні шківа. 




N  . 
Сила тертя на поверхні фрикційного контакту в цьому 
випадку рівна 
12 fNFТ  ,                                                               (2.3) 
де f1  коефіцієнт тертя ковзання між поверхнями шківа та 
накладки. 







,                                                             (2.4) 
Рис. 2.2 Схема розподілу питомих навантажень по ши-
рині фрикційного контакту гальма: 1  







 зведений коефіцієнт тертя ковзання між 
поверхнями шківа та накладки. 
Таким чином, за рахунок виконання опуклих спряже-
них поверхонь шківа та накладок уздовж їхньої ширини, 
коефіцієнт тертя ковзання збільшується в залежності від ве-
личини центрального кута .  
 З о в н і ш н і м и  та  в н у т р і ш н і м и. На відміну 
від фрикційного вузла, у якому накладки пружно з’єднані 
між собою, при визначенні зусиль натягів гальмівної стріч-
ки та гальмівного моменту, при нез’єднаних між собою на-
кладках, необхідно враховувати їхні сили інерції. 
Сили, що діють на фрикційну накладку, яка з’єднана зі 
шківом за допомогою з’єднання “ластівчин хвіст”, зобра-









, ТТ FF   сили тертя у внутрішніх та зовнішніх парах тертя 
гальма; N1, N2  рівнодійні питомих навантажень на 
внутрішні та зовнішні робочі поверхні фрикційної наклад-
ки; rt FF ,   дотична та відцентрова сила інерції накладки; 
R0, R, R1  радіуси: зовнішньої та внутрішньої поверхонь 
накладки та її середній. 
Рис. 2.3 Схема сил, що діють на фрикційну накладку при 
роботі гальмівного вузла: 1  фрикційна наклад-
ка; 2  гальмівний шків; 3  гальмівна стрічка  
При обертанні гальмівного шківа зі швидкістю  ви-







RmFn   ,                                             (2.5) 
де m, G  маса та вага накладки; g  прискорення вільного 
падіння. 
У порівнянні з питомими навантаженнями, які вини-
кають у зовнішніх парах тертя, вага фрикційної накла-
дки є малою величиною, тому при описі експлуатацій-
них параметрів гальма нею нехтуємо. 
Сила тертя на зовнішній поверхні накладки визна-
чається за залежністю 
iіТ SSF  12 ,  
де Si+1, Si  зусилля натягу на набігаючій та збігаючій гілках 
гальмівної стрічки і-ої накладки фрикційного вузла гальма. 
Рівнодійна питомих навантажень на зовнішніх парах 












  .                                                    (2.6) 
З умови рівноваги фрикційної накладки знаходимо 
nFNN  21 .                                                             (2.7) 
Тоді сила тертя у внутрішніх парах тертя буде рівна  
  12111 fNFfNF nТ  .                                         (2.8) 
При розімкненому гальмі бурової лебідки, при опус-
канні колони бурильних труб у свердловину гальмівний 
шків обертається з кутовою швидкістю 0. При цьому від-







Так, наприклад, якщо прийняти, що 0 = 50,0 с-1; 






Таким чином, при відсутності з’єднання накладок між 
собою при обертанні гальмівного шківа вони притис-
каються зі значною силою Fn до його робочої поверх-
ні. Тому, на початковій стадії гальмування робочими 
поверхнями є зовнішні пари тертя фрикційних вузлів 
гальма. При цьому напрям сили N1, що діє з боку ро-
бочої поверхні гальмівного шківа на внутрішню пове-
рхню фрикційної накладки протилежний напрямку 
нормальної сили інерції Fn (див. рис. 2.3). 
 
 
2.3.2 Визначення зусиль натягу гальмівної 
стрічки та гальмівного моменту 
 
Фрикційні накладки, що з’єднані зі шківом за допомо-
гою “ластівчиного хвоста” у розгальмованому стані є 
рухомими, як відносно гальмівного шківа, так і галь-
мівної стрічки. Під час гальмування стан їхньої рухо-
мості при певних умовах стає періодичним. На почат-
ковій стадії гальмування накладки нерухомі відносно 
гальмівного шківа, а на кінцевій стадії  відносно га-
льмівної стрічки. 
При отриманні нижченаведених залежностей прийня-
то, що в розгальмованому стані накладки не відрива-
ються від робочої поверхні шківа, так як вони постій-
но знаходяться в з’єднанні типу “ластівчин хвіст” і 
при цьому сила попереднього натягу пружин зрівно-
важує сили інерції накладок. При цьому впливом сил 
інерції накладок на величину гальмівного моменту 
знехтувано.  
Якщо фрикційні накладки між собою з’єднані пруж-
ними елементами, а поверхня гальмівного шківа є ци-
ліндричною, то зусилля натягу в стрічці можна визна-
чати за допомогою залежностей, отриманих у роботі 
[38]. При цьому коефіцієнт взаємного перекриття зов-
нішніх та внутрішніх пар тертя повинен бути однако-
вим.  
Зусилля в набігаючій гілці стрічки над і-ою накладкою 
iifff
Зi eeeSS
 2222121 ...1  ,                                     
(2.9) 
де SЗ  зусилля на збігаючій гілці гальмівної стрічки; 
f21, f22…f2i  коефіцієнт тертя ковзання між внутрі-
шньою поверхнею гальмівної стрічки, і відповідно, зо-
внішньою поверхнею першої, другої та і-ої фрикційної 
накладки; е  основа натурального логарифму; і  
центральний кут і-ої накладки. 
Зусилля натягу на збігаючій гілці і-ої накладки 
S1=SЗ. 
На основі залежності (2.9) отримуємо, що зусилля на-








1 .                                                                   
(2.10) 




 212 ... ,                                                
(2.11) 
де n  центральний кут n-ої накладки, яка охоплена 
гальмівною стрічкою; f2n  коефіцієнт тертя ковзання 
між поверхнями гальмівної стрічки та n-ої накладки. 
Виходячи з того, що можна розрахувати зусилля натя-
гу набігаючої та збігаючої гілки стрічки переходимо 









01 ,                                                (2.12)                                               
де n  кількість накладок, яка одночасно охоплюється 
гальмівною стрічкою; R0  радіус зовнішньої поверхні 
накладки.  
Якщо прийняти, що I ==const, a fi =f=const, то мо-
жна записати 
  1 ifЗi eSS  ;                             ifЗi eSS 1 . 
Тоді гальмівний момент буде визначатися залежністю 
вигляду 
     fnfffЗГ eeeeRSМ 120 ...111  .      (2.13)                             
На кінцевій стадії гальмування зусилля натягу набіга-
ючої та збігаючої гілки стрічки можна визначати із за-
лежностей (2.9), (2.10) та (2.11), якщо коефіцієнт тертя 
ковзання f2i замінити на коефіцієнт тертя ковзання між 
робочою поверхнею шківа та і-ою накладкою (f1i). 
Гальмівний момент, який розвивається внутрішніми 
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fk  ; SП  сила натягу пружного елементу; 
m  кількість накладок на шківі.  
Аналіз залежностей (2.9)-(2.14) показав наступне:  
- при умові f2>f1 маємо, що робочими поверхнями при 
гальмуванні є як зовнішні, так і внутрішні пари тертя 
гальма. У процесі гальмування вони періодично змі-
нюються, тобто стрічково-колодкове гальмо має фри-
кційні вузли з накладками, періодично рухомими від-
носно робочих поверхонь гальмівної стрічки та шківа. 
Зусилля натягу в гальмівній стрічці та гальмівний мо-
мент, у цьому випадку, визначаються залежностями 
(2.9)-(2.14); 
- при умові f1 f2 необхідно враховувати натяг пруж-
них елементів, який призведе до того, що питомі нава-
нтаження на внутрішніх парах тертя будуть більшими, 
ніж на зовнішніх парах тертя гальма. Така нерівність 
зберігається під час усього періоду гальмування, тому 
сили тертя у внутрішніх парах тертя будуть завжди бі-
льшими, ніж у зовнішніх. З даної умови випливає, що 
накладки є нерухомими відносно шківа, а робочими є 
поверхні зовнішніх пар тертя і в цьому випадку реалі-
зуються тільки зворотні пари тертя гальма. Дану умо-
ву можна отримати ще і за рахунок збільшення площі 
взаємодії внутрішньої поверхні фрикційної накладки з 
робочою поверхнею гальмівного шківа, ніж її зовніш-
ньої поверхні зі стрічкою. В цьому випадку питомі на-
вантаження у внутрішніх парах тертя будуть менши-
ми, ніж у зовнішніх. Зусилля натягу гальмівної стрічки 




2.4 Умови працездатності зовнішніх та внут-
рішніх пар тертя 
 
Перша стадія гальмування спряженими поверхнями 
гальмівної стрічки та фрикційної накладки можлива 
при виконанні умови 
21 00




, MМ  моменти опору сил, що діють на зовні-
шній та внутрішній поверхнях накладки. На підставі 
рис. 2.3  визначаємо 
  0102 RSSM ii   ;                                                 
(2.16) 
  tntT MRfNFMRFM  120 11 ,             
(2.17)       
де Mt  момент дотичної сили інерції;  
11 RRmRFM tt   ,                                         
(2.18) 
де   кутове прискорення фрикційної накладки під 
час гальмування. 
Підставивши в залежність (2.17) значення (2.5), (2.6), 

















  .                
(2.19)                                                        














  . 
(2.20)                                                
Згідно робіт [23, 38] приймаємо закон гальмування лі-
нійним, тобто 
t  0 ,                                                              (2.21) 
де t  час від початку гальмування. 



























.           



























.              
(2.23)                                                      







 0 , 
де K, tK  кутова швидкість та період процесу гальму-
вання.  
При гальмуванні до зупинки гальмівного шківа k = 0, 
тоді  =0/tK. 
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(2.25)                                           
Задавшись співвідношенням коефіцієнтів тертя ков-
зання f1 та  f2 можна визначити експлуатаційні параме-
три, за якими відбувається процес гальмування на пе-
ршій стадії при взаємодії зовнішніх пар тертя гальма. 
Зокрема, можна визначити один із натягів гілки стріч-
ки при відомому іншому, завдяки якому відбувається 
перша стадія гальмування. 
Друга стадія гальмування спряженими поверхнями 


























.              
(2.26)                                                     
При цьому натяг збігаючої гілки стрічки стає таким, 
коли  
12 00
MМ  .                                                                 (2.27) 
Така умова призводить до того, що фрикційна наклад-
ка стає нерухомою по відношенню до гальмівної стрі-
чки та рухомою відносно гальмівного шківа. 
Таким чином, в цьому разі Fn= 0 та Ft= 0. 













  ;                                                  
(2.28) 
  0102 RSSM ii   .                                                   
(2.29)                                                                                       
Умова (2.27) із врахуванням залежностей (2.28) та 














ff  ,                                                                 
(2.30)             
оскільки R0 >R, то має бути, що f2 < f1.  
При опуклій робочій поверхні шківа коефіцієнт тертя 
ковзання f1 необхідно замінити на коефіцієнт тертя ко-
взання f1'. 
Таким чином, при виконанні умови (2.30) фрикційні 
пари тертя “стрічка-накладка” та “накладка-шків” пе-
ріодично змінюються. Якщо відбувається повний пе-
ріод гальмування від  = 0 до  = 0, то час гальму-
вання зовнішніми парами тертя (перша стадія) визна-
чається за допомогою залежності (2.23), а час гальму-
вання внутрішніми парами тертя (друга стадія) за до-
помогою залежності вигляду 
ttt К 1 ,                                                                   
(2.31) 
де tK  час повного періоду гальмування. 
Зусилля натягу в гілках гальмівної стрічки та гальмів-
ний момент, який розвиває нетрадиційне гальмо на 
першій стадії гальмування, визначається з допомогою 
залежностей (2.11)-(2.13).   
На другій стадії гальмування зусилля натягу гілок га-
льмівної стрічки визначаються за допомогою залежно-
стей (2.9), (2.10), (2.11) при умові заміни коефіцієнтів 
тертя ковзання f на f1. 
Гальмівний момент визначається за допомогою зале-













 .                                            (2.32) 




ff  ,       то     
21 00
MМ   
і тому працюють тільки зовнішні пари тертя весь пері-
од гальмування. У цьому випадку зусилля натягу гілок 
стрічки та гальмівний момент визначаються за допо-
могою залежностей (2.9), (2.10), (2.11) та (2.13). 
Таким чином, на основі вищевикладеного, пере-
йдемо до вимог щодо критеріїв працездатності різних 







2.5 Теплова навантаженість та втрати енергії  
гальмівним шківом 
 
Відомо, що необхідною умовою зовнішнього те-
ртя є наявність додатного градієнта механічних влас-
тивостей кожного з тіл тертя по глибині, тобто тонкий 
поверхневий шар, що бере участь у терті, повинен ма-
ти меншу міцність, ніж матеріал основи. У сучасних 
парах тертя стрічково-колодкових гальм бурових лебі-
док, додатній градієнт забезпечується шляхом 
розм’якшення поверхневого шару під дією теплоти 
тертя. При відносному ковзанні двох поверхонь доти-
ку пар тертя стрічково-колодкового гальма, внаслідок 
пружних та пластичних деформацій їхніх контактую-
чих плям та подолання молекулярної взаємодії, мак-
рорух переходить у мікрорух, впорядкований рух – у 
хаотичний, тобто у тепловий. У точках дискретного 
контакту взаємодіючих пар тертя гальма виникають 
температурні спалахи – теплота розповсюджується з 
однієї сторони у середину гальмівного шківа та фрик-
ційних накладок (теплопровідністю – кондуктивним 
теплообміном), а, з другого боку, від їхніх поверхонь 
розсіюється в оточуюче середовище (променевим теп-
лообміном та вимушеною конвекцією). При закінченні 
гальмування, тобто при розімкненому гальмі, гальмів-
ний шків виступає у ролі акумулятора теплоти та від 
нього також спостерігаються вищевказані процеси те-
плообміну з тією лише різницею, що замість вимуше-
ної конвекції буде природна. 
У безпосередній близькості від точок контакту 
поверхонь тертя гальма утворюються окремі півкульо-
ві ізотермічні поверхні, що зливаються у спільну по-
верхню на деякій глибині ободу гальмівного шківа та 
фрикційних накладок. Розташування ізотермічних по-
верхонь у двох фрикційних елементах характеризує 
величину температурного градієнта. 
Регулювати градієнт температури у фрикційних 
вузлах стрічково-колодкового гальма бурової лебідки 
можна: зміною розміру поверхні теплопередачі, а от-
же, й коефіцієнтів тепловіддачі; примусовим охоло-
дженням пар тертя; обмазкою поверхонь металічного 
фрикційного елемента теплоізоляційним матеріалом; 
застосуванням електропідігріву тощо. 
Складність розрахунку поверхневих температур 
пар тертя стрічково-колодкового гальма обумовлена 
різними видами теплообміну від поверхонь гальмівно-
го шківа в оточуюче середовище та складністю задан-
ня для його різних поверхонь граничних умов. 
Необхідно відмітити, що поверхнева температура 
пар тертя гальма та температурні градієнти, що в них 
реалізуються, істотно впливають на тертя ковзання, 
обумовлюючи нестабільні зносо-фрикційні властивос-
ті поверхневих шарів, та як наслідок, змінні експлуа-
таційні параметри гальма у цілому. 
Відомі способи визначення кількості теплоти (так зва-
ної калориметрії), що полягають у використанні різних ти-
пів калориметрів, а саме: звичайний калориметр змінної те-
мператури з ізотермічною оболонкою; масивний калори-
метр змінної температури з ізотермічною оболонкою; кало-
риметр змінної температури з адіабатичною оболонкою; 
диференціальний калориметр із змінною температурою; ка-
лориметр постійної температури [27]. 
Однак представлені способи визначення часток тепло-
ти, що генерується, акумулюється й розсіюється у навко-
лишнє середовище гальмівним шківом стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки не можуть бути вико-
ристані з наступних причин: через велику масу гальмівного 
шківа; не можливо окремо оцінити інтенсивність природно-
го й вимушеного конвективного охолодження поверхонь 
гальмівного шківа; не можна точно оцінити втрати теплоти 
від радіаційного теплообміну від поверхонь гальмівного 
шківа; не можливо врахувати втрати теплоти від кондук-
тивного теплообміну гальмівного шківа до фланця барабана 
лебідки. 
Відомі методи розв’язання задач теплопровідності, до 
яких відносяться: аналітичний, чисельний, аналоговий, 
графічний і експериментальний. За допомогою перерахова-
них методів визначають значення температур у 
досліджуваних об'єктах розрахунковим чи експерименталь-
ної шляхом [39, 47]. У використовуваних залежностях для 
розрахунку кількості теплоти, яка розсіюється від 
гальмівного шківа стрічково-колодкового гальма необхідно 
знати не тільки різницю температур (tп – tо), де tп, tо – темпе-
ратури нагрівання поверхні гальмівного шківа та навко-
лишнього середовища, але і коефіцієнти інтенсивності про-
цесів, тобто тепловіддачі при природній та вимушеній кон-
векції, а також при радіаційному теплообміні. Що сто-
сується визначення втрат теплоти від гальмівного шківа 
кондуктивним теплообміном, то вони майже ніколи не ви-
значалися. Це викликано тим, що їх просто ніхто не врахо-
вує. Знання поверхневих температур пар тертя гальма в 
процесі його експлуатації, дозволяє робити правильний 
вибір матеріалу для фрикційних накладок із допустимою 
температурою, яка прогнозується, як для найслабшої ланки 
фрикційного вузла. 
Недоліком методів розрахунку є те, що при визначенні 
втрат теплоти у досліджуваному гальмівному шківі обов'яз-
ково необхідно знати два параметри: температури поверхні 
та коефіцієнти тепловіддачі вимушеної та природної конве-
кції та випромінювання. Перші розраховуються, а другі 
приймаються з довідкової літератури як деякі усереднені 
величини. 
Мета дослідження – визначення втрат теплоти в галь-
мівному шківі стрічково-колодкового гальма бурової 
лебідки температурним способом для визначення ко-
ефіцієнтів тепловіддачі при природній і вимушеній кон-
векції та випромінюванні, а також кондуктивним тепло-
обміном для правильного вибору матеріалів фрикційних на-
кладок і роботи в інтервалах поверхневих   температур 
нижче допустимих. 
Способи нагрівання й охолодження гальмівних шківів 
стрічково-колодкового гальма бурової лебідки, при оцінці 
їхнього теплового балансу, полягають у визначенні втрат 
теплоти від поверхонь гальмівного шківа радіаційним теп-
лообміном, природною й вимушеною конвекцією, а також 
шляхом передачі теплоти теплопровідністю (кондуктивним 
теплообміном) від виступу гальмівного шківа до фланця ба-
рабана лебідки (позитивне рішення на видачу патенту на 
винахід Росії по заявці №2004126381/11 від 26.01.2006 р.). 
Способи нагрівання й охолодження гальмівних шківів 
стрічково-колодкового гальма здійснюється в лабораторних 
і промислових умовах у чотири етапи. 
Перший етап. У лабораторних умовах визначаються 
втрати теплоти радіаційним теплообміном від нагрітого 
гальмівного шківа. Для цього беруть (рис. 2.4 а, б) два 
серійних гальмівних шківа 1, що мають виступи 2 і порож-
нину 3 у його ободі. Останню заповнюють легкоплавким 
металом 4 (калієм, натрієм, літієм). Там же, в порожнині 3, 
знаходяться нагрівальні пристрої  5, установлені по її пери-
метру і під- 
 
 
Рис. 2.4 а, б, в, г Температурний метод визначення теплових 
втрат у гальмівному шківі стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки: а, б – 
теплоізольований та нетеплоізольований 
гальмівний шків з електричним нагріваль-
ним пристроєм; в – встановлення термопа-
ри з електродами в деталі фрикційного ву-
зла; г – загальний вигляд гальма з тепло-
ізольованим виступом шківа (див. роз-





























ключені до клем 6 електричного ланцюга. При цьому, пове-
рхня  першого  з  гальмівних шківів 1 цілком покрита тепло-
ізоляцією 7, тобто теплоізольована від навколишнього сере-
довища. На робочій поверхні гальмівного шківа 1 встанов-
лені термопари 8 із термоелектродами 9, підключеними до 
реєструючої апаратури (на кресленні не показана), для фік-
сації термо-ЕРС і за тарувальним графіком вона потім пере-
водиться в температуру. Перед нагріванням гальмівних 
шківів 1 їх установлюють на підставки, виготовлені з мате-
ріалу з низькою теплопровідністю, наприклад, ебоніту чи 
текстоліту. Після чого одночасно підключають нагрівальні 
пристрої 5 у двох шківах 1 за допомогою клем 6 в електри-
чну мережу. Нагрівальні пристрої 5 вмикають на однаковий 
час для того, щоб розплавити легкоплавкий метал 4, завдяки 
чому температура робочої поверхні другого гальмівного 
шківа 1 досягає не нижче 1000 °С. 
Надалі вмикають нагрівальні пристрої 5 від електрич-
ної мережі і після усереднення заміряних температур на по-
верхнях гальмівних шківів 1 установлюють їхнє співвідно-
шення. Останні характеризують відношення поверхневої 
температури першого (t1) до другого (t2 - t0) гальмівних шкі-
вів, що і визначає частку теплоти, що розсіюється в навко-
лишнє середовище радіаційним теплообмінником. Так, на-






 частка теплоти, що розсіюється в навко-
лишнє середовище радіаційним теплообміном від повер-
хонь гальмівного шківа  складає 22,2 %. 
Другий етап. У лабораторних умовах визначаються 
втрати теплоти природним конвективним теплообміном від 
поверхонь першого нагрітого гальмівного шківа. 
У результаті сталого теплового стану гальмівного шкі-
ва 1, отриманого на першому етапі, фіксують проміжок часу 
природного конвективного охолодження. Після чого визна-
чають інтенсивність природного конвективного теп-
лообміну, тобто коефіцієнт тепловіддачі від поверхонь га-
льмівного шківа 1 у заданих інтервалах температур. 
Так, наприклад, Q=I·U·τ, кДж (кількість теплоти, вит-
рачена на нагрівання першого гальмівного шківа); I – сила 
струму, А; U – напруга, В; τ – час, с. З іншого боку, дана 
кількість теплоти (Q), розсіяна з поверхонь (F) гальмівного 
шківа 1 за час (τ) при різниці температур (tп - t0), де tп, t0 – 
початкова температура поверхні нагрітого гальмівного 
шківа і навколишнього середовища, °С. У цьому випадку 







Третій етап. У промислових умовах визначаються 
втрати теплоти кондуктивним теплообміном від виступів 
гальмівних шківів у тіло фланця барабана лебідки. 
Для реалізації третього етапу від гальмівних шківів 1 
від'єднують термоелектроди 9 термопар 8, а також елек-
тродроти, що йдуть від нагрівальних пристроїв 5 до клем 6. 
Крім того, знімають із другого шківа 1 теплоізоляцію 7, за-
лишивши її тільки на його виступі 2. Після чого гальмівні 
шківи 1 монтують на бурову лебідку (рис. 2.4 г), насаджаю-
чи їх на фланець 22 барабана і, приєднуючи виступи 2 
шківів 1 за допомогою кріпильних болтів 23. 
Для виміру поверхневих температур пар тертя стріч-
ково-колодкового гальма бурової лебідки в його 
фрикційних накладках розміщають термоелектроди 17 тер-
мопар 18 (див. рис. 2.4 в). Двоканальна керамічна трубка 16 
встановлюється в отвір 14 фрикційної накладки 12 і виво-
диться майже на рівні її робочої поверхні 13. У трубці 16 
діаметром 4,0 мм встановлені термоелектроди 17 термопари 
18, виготовленої з хромель-алюмелевого дроту діаметром 
0,8 мм. Позитивним термоелектродом 17 є хромелевий дріт, 
а негативним – алюмелевий дріт. Головка термопари 18 (у 
вигляді сфери), що взаємодіє з робочою поверхнею 15 галь-
мівного шківа 1, сформована з високотемпературного 
мідного припою у вигляді спаю діаметром 3,0 мм і встанов-
лена в запобіжне кільце. Останнє перешкоджає виходу з ла-
ду головки термопари 18 і сприяє її роботі до повного спра-
цювання. Двоканальна керамічна трубка 16 (керамічна 
трубка складається з двох частин) встановлена з 
ізоляційними втулками 19 і 20 в отвір 11 гальмівної стрічки 
10. Довжина термоелектродів 9 і 18 вибиралася з умови, 
щоб під час експериментів холодний спай не встиг 
прогрітися, і дорівнювала 200-350 мм. Виводи реєструючої 
апаратури з’єднувалися мідними дротами. Термопари 8 і 18 
перед їхньою установкою тарувалися разом із 
з’єднувальними дротами. Після чого вмикають у роботу бу-
рову лебідку й виконують циклічні гальмування стрічково-
колодковим гальмом шляхом прикладання й зняття зусилля 
на важіль керування (на рис. 2.4 не показаний), притискаю-
чи за допомогою гальмівної стрічки 10 фрикційні накладки 
12 їхніми робочими поверхнями 13 до робочої поверхні 15 
гальмівних шківів 1. У процесі гальмувань на поверхнях пар 
тертя гальма генерується значна кількість теплоти, що йде 
на нагрівання тіла гальмівного шківа 1 і легкоплавкого ме-
талу 4 у його порожнині до розплавленого стану. Крім того, 
у другому шківі 1 теплота від його виступу 2 передається 
фланцю 22 барабана і тому температура робочої поверхні 15 
першого шківа 1 буде більшою, ніж другого. Ця обставина 
буде сприяти різній інтенсивності радіаційного й вимуше-
ного конвективного теплообміну від поверхонь гальмівних 
шківів 1. Потім, по співвідношенню заміряних поверхневих 
температур (t1-t0 /t2-t0) першого й другого гальмівних шківів 
1 стрічково-колодкового гальма і встановлюють частку теп-
лоти від загальної її кількості, що передається у фланець 22 
барабана бурової лебідки, тобто кондуктивним тепло-
обміном.  







 частка теплоти, що передається кон-
дуктивним теплообміном у фланець барабана 22 лебідки, 
складає 4,7 %. 
Четвертий етап. У промислових умовах визначаються 
втрати теплоти вимушеним конвективним теплообміном від 
нагрітих гальмівних шківів. При різних постійних частотах 
обертання підйомного вала 24 лебідки, а разом із ним і га-
льмівними шківами 1 за однакові проміжки часу, фіксують 
термопарами ковзання їхні поверхневі температури. Для 
цього термопари встановлені на реборді шківів 1 і підклю-
чені через струмознімний пристрій до реєструючої апарату-
ри (на рис. 2.4 не показано). Після чого визначають 
інтенсивність вимушеного конвективного теплообміну по-
верхонь шківів 1 (коефіцієнт тепловіддачі) у заданих 
інтервалах поверхневих температур. При цьому необхідно 
витримати умови по нагріванню гальмівного шківа 
стрічково-колодкового гальма, що відповідають другому 
етапові досліджень У цьому випадку визначаємо ко-
ефіцієнти тепловіддачі від поверхонь гальмівного шківа 1 
при його вільному обертанні по залежності, аналогічній за-
лежності, наведеної для другого етапу. 
Таким чином, шляхом нагрівання та охолодження 
гальмівних шківів стрічково-колодкового гальма у лабора-
торних та промислових умовах у подальшому, на основі 
розрахунково-експериментальних даних, що стосуються 
їхнього теплового стану, і будуть визначені втрати теплоти 
радіаційним, природнім та вимушений конвективним теп-
лообміном від поверхонь шківа в оточуюче середовище, а 
також кондуктивним теплообміном від виступів гальмівних 
шківів до фланців барабана лебідки. 
Багаточисельні дослідження теплової навантаженості 
гальмівних шківів бурових лебідок [5, 10, 25 та ін.] показа-
ли, що їхній тепловий стан є напруженим. Одним з шляхів 
зменшення теплового стану гальмівного шківа є збільшення  
частки теплоти, яка відводиться теплопровідністю від його 
тіла до барабану лебідки. Для вирішення даної задачі не-
обхідно робочу поверхню гальмівного шківа безпосередньо 
з’єднати з тілом барабана лебідки. При цьому його зовнішня 
поверхня повинна бути теплоізольованою від канату, який 
намотується на неї. Одним з конструктивних рішень є вико-
нання барабану лебідки у вигляді циліндричної теплової 
труби.  
Для підвищення ефективності фрикційних вузлів стрі-
чково-колодкових гальм бурових лебідок перейдемо до 







































   
   
   
   
   
   
   
   
   
























   
   
   
   
   
   
   
   
   


























   
   
   
   
   
   
   
   
   
























   
   
   
   
   
   
   
   
   



































Рис.1.1 а,б,в,г,д,е Стрічково-колодкове гальмо з рухомими непідпружи-
неними накладками (а), встановленими з зазором (б) та без зазору (г) і 
Рис. 2.2 Схема розподілу питомих навантажень по ши-
рині фрикційного контакту гальма: 1  фрикційна накладка; 
2  гальмівний шків 
Рис. 2.3 Схема сил, що діють на фрикційну на-
кладку при роботі гальмівного вузла: 1  фри-
кційна накладка; 2  гальмівний шків; 3  га-
льмівна стрічка  
фрикційний вузол з рухомими підпружиненими накладками (е): 1,2  
гальмівний шків з опуклою та циліндричною робочою поверхнею; 3,4  
реборди шківа; 5,9,10  кріпильні гвинти та гайки; 6  підйомний вал 
лебідки; 7,8,13  фрикційні елементи з основою та з отворами; 11,12  
опукла зовнішня та увігнута внутрішня поверхні накладки;  14  пружні 
елементи: 15,16,19  гальмівна стрічка зі збігаючою та набігаючою гіл-
ками; 17  гвинтові стрижні; 18  опора; 20  важіль керування; 21,22  
опукла зовнішня та внутрішня поверхні накладок; 23,24  зовнішня та 
внутрішня фрикційні накладки; 25  прошарок гуми  
 
 Рис. 2.4 а, б, в, г Температурний метод визначення теплових 
втрат у гальмівному шківі стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки: а, б – 
теплоізольований та нетеплоізольований 
гальмівний шків з електричним нагріваль-
ним пристроєм; в – встановлення термопа-
ри з електродами в деталі фрикційного ву-
зла; г – загальний вигляд гальма з тепло-
ізольованим виступом шківа (див. роз-
шифрування позначень по тексту) 
РОЗДІЛ 3 
 
 ПРИМУСОВЕ ОХОЛОДЖЕННЯ ФРИКЦІЙНИХ  
ВУЗЛІВ СТРІЧКОВО-КОЛОДКОВИХ ГАЛЬМ 
 
3.1 Примусове охолодження фрикційних вуз-
лів стрічково-колодкових гальм бурових лебідок 
 
Робота тертя, виконувана фрикційними вузлами стрічково-
колодкових гальм бурових лебідок, спричинює зміну питомих наванта-
жень на їхніх робочих поверхнях, що призводить у подальшому до пру-
жно-пластичних деформацій  поверхневих шарів, а також зростанню 
механічних і теплових деформацій. Останні зумовлені підвищеним тем-
пературним режимом роботи гальмівного пристрою,  який характеризу-
ється температурами спалаху в локальних плямах контакту пар тертя; 
поверхневою та об'ємною температурою, а також температурним пове-
рхневим градієнтом по ширині й довжині поверхні їхньої взаємодії, 
який залежить від сумарного і питомого теплового потоку. Величина та 
інтенсивність останнього є пропорційною до питомої роботи і питомої 
потужності тертя. Пари тертя у фрикційних вузлах піддаються впливу 
аперіодичних однобічних поверхневих теплозмін, зумовлених наявніс-
тю масивного металевого фрикційного елемента, частота й інтенсив-
ність яких у значній мірі визначається умовами експлуатації гальма. 
При цьому поверхневі температури пар тертя гальма є основним деста-
білізуючим фактором, що впливає на коефіцієнт тертя. У той же час 
робота тертя в значній мірі залежить від коефіцієнта тертя, який в інтер-
валі поверхневих температур, що перевищують допустиму для фрик-
ційних матеріалів накладок, змінюється стрибкоподібно. 
Експлуатаційні параметри, починаючи від питомих навантажень, 
є взаємозалежними і впливають на інтенсивність зношування пар тертя 







3.1.1 Багатоструменеві системи охолодження 
 
3.1.1.1 Особливості роботи багатоструменевих  
систем охолодження 
 
Процес примусового охолодження пар тертя гальмівних пристро-
їв багатоструменевими ежекторами являє собою сукупність механічних, 
теплових і гідродинамічних явищ. У зв'язку з тим, що в багатострумене-
вих ежекторах охолодження фрикційних вузлів робочим тілом є стисне-
не повітря, розрахунок термодинамічних параметрів кожного окремого 
процесу базується на законах і рівняннях газо- і термодинаміки. 
Механічна енергія при плині потоку стисненого повітря в багато-
струменевих ежекторах охолодження пар тертя гальм, перетворюючись 
у теплову, частково або повністю поглинається самим потоком, внаслі-
док чого відбувається перерозподіл його енергії. Проте механічна енер-
гія потоку стисненого повітря, витрачена на подолання гідравлічних 
опорів, не є безповоротно втраченою енергією, оскільки повна енергія 
потоку зберігається як би незмінною, якщо знехтувати тепловими про-
цесами взаємодії між ним та повітрям, що циркулює в об’ємі між пара-
ми тертя гальмівного пристрою. 
Зупинимося на спектрі струменя стисненого повітря, що цирку-
лює в багатоструменевому ежекторі охолодження фрикційних вузлів. 
При зменшенні тиску стисненого повітря в контурі фрикційного елеме-
нта відбувається поступова зміна аеродинамічних параметрів струменя 
на виході з кожного ежектора. На осі струменя в першому ежекторі 
(рис.3.1) зберігається прямолінійний стрибок  ВВ1, швидкість за яким є 
дозвуковою. В той же час у другому ежекторі в контурі струменя   утво-
рюється  ніби сопло Лаваля  меншої довжини (у порівнянні з першим 
ежектором), границями якого  служать лінії розділу АВ і А1В1. При цьо-
му профіль кільцевої периферійної частини струменя відрізняється від 
класичного в зв’язку з тим, що вихідний діаметр першого ежектора до-
рівнює вхідному діаметру другого. Ця обставина істотно збільшує раді-
ус кривини кільцевої периферійної частини струменя. При цьому в ній 
спостерігається   стрибок, що не примикає до зрізу першого ежектора, і 









Рис. 3.1 Спектри потоку стисненого повітря, яке циркулює в багато-
струменевих ежекторах охолодження фрикційних вузлів: АВ 
і А1В1 – лінії розрізу; ВВ1, СВВ1С1 і ЕFF1 – стрибки падіння 


























розріджування. Чим ближчою буде границя розріджуваного струменя 
до зазору (див. рис. 3.1) між ежекторами, виконаними в ободі гальмів-
ного шківа та з’єднаними щілинними отворами з об’ємом між парами 
тертя, тим більша кількість повітря буде всмоктуватися з нього у стру-
мінь стисненого повітря, що циркулює (основний потік) в ежекторній 
системі. Всмоктуване із зазорів повітря формує додатковий повітряний 
потік, що вливається у основний, внаслідок чого струмінь розбухає, і від 
його границі відходять хвилі стиску, що перетинаються в ядрі струменя. 
У результаті чого утворюється конусоподібний стрибок ЕFF1, що зами-
кає хвилю розрідження, але при цьому не виходить за межу струменя в 
точках F і F1.  
Таким чином, падіння тиску потоку стисненого повіт-
ря в багатоструменевому ежекторі відбувається за рахунок: 
взаємодії основного потоку з додатковим, гідравлічних опо-
рів системи, а також наближення межі розрідження струме-
ня в кожному ежекторі до зазору між ними, що сприяє збі-
льшенню кількості повітря, яке всмоктується з об’єму між 
парами тертя гальма через щілинні отвори в ободі гальмів-
ного шківа. Це сприяє підвищенню ефективності охоло-
дження пар тертя гальмівних пристроїв. 
У багатоструменевих ежекторах охолодження пар тертя фрикцій-
них вузлів (рис. 3.2) мають місце наступні термодинамічні процеси: 
стиснення-розширення (ефект дифузора) і розширення-стиснення 
(ефект конфузора) в ежекторах системи; всмоктування з об’єму між па-
рами тертя циркулюючого повітря розрідженим струменем основного 
потоку через щілинні отвори в ободі гальмівного шківа у зазор між еже-
кторами; явище самотяги, спричинене перепадом тисків між основним і 
додатковим потоками при їхній взаємодії. Крім того, має місце процес 
дроселювання основного потоку повітря при проходженні через зворот-
ний клапан. Останній слугує давачем контролю процесу завершення 
Рис. 3.2 Багатоструменевий ежектор охолодження: 1-6 – ежектори-
дифузори; 7-12 – ежектори-конфузори; 13 – зазор між еже-





















чергової циркуляції повітря у багатоструменевому ежекторі охолоджен-
ня.  
В основу розрахунку ежектора, який розширюється або звужуєть-
ся, закладений принцип нерозривності основного потоку повітря, що 
протікає по ежектору, а також додаткового потоку повітря, що надхо-
дить із об’єму між парами тертя через похилі щілинні отвори в ободі 
гальмівного шківа у зазор між ежекторами. При цьому нахил щілинних 
отворів в ободі гальмівного шківа повинен бути протилежним до пере-
важного напрямку його обертання. В цьому випадку гальмівний шків 
виконуватиме функції нагнітального пристрою для повітря, що цирку-
лює в зазорі між парами тертя гальма. 
Методика розрахунку геометричних параметрів (діаметрів основ і 
довжини ежектора, а також кута при вершині конуса) наведена у роботі 
[44]. В останній показано, що кут між твірною конуса не повинен пере-
вищувати 12, це дозволить уникнути відриву струменя від внутрішньої 
поверхні каналу ежектора. 
На підставі вищевикладеного розглянемо теплову діаграму бага-
тоструменевої системи охолодження. 
       
 
3.1.1.2 У тепловій діаграмі 
 
Дані дослідження відносяться до графічного методу оцінки тер-
модинамічних параметрів стисненого повітря, що багаторазово цирку-
лює в багатоструменевих ежекторах охолодження гальмівних пристроїв. 
Особливістю удосконаленої конструкції багатоструменевого ежектора є 
те, що він має більш високу ефективність за рахунок його розміщення 
біля зазору між парами тертя гальмівного пристрою, у якому циркулює 
повітря навколишнього середовища. 
Для даного дослідження розглянемо інтегральні аеродинамічні 
характеристики ежекторів запропонованої конструкції (першого, друго-
го й наступного). Для цього зобразимо в тепловій діаграмі зміни стану 
стисненого повітря у першому ежекторі (рис. 3.3). 
Параметри повного гальмування на вході в перший ежектор ви-
значаються точкою ПРО1, а термодинамічні параметри стисненого пові-
тря  точкою 1 (переріз I-I), у якій розраховуються Р1 (тиск), Т1 (темпе-




CH  ). Точка 2 визначає параметри 
Р2 і Т2 на виході з ежектора (переріз II-II), а різниця ентальпій (тепло-
вмісту) 2
2
2Chb   виражає кінетичну енергію. 
В ежекторах ентальпія гальмування є величиною сталою  (і0 = 



























Рис. 3.3 Процеси протікання стисненого повітря в багато-
струменевих ежекторах, встановлених в парах тер-
тя гальмівних пристроїв в тепловій діаграмі 
 
лінії. У зв'язку з тим, що розширення стисненого повітря відбувається зі 
зростанням ентропії, тиск у вихідному перерізі ежектора є низьким 
( 21 PР  ). За допомогою теплової діаграми можна знайти наступні ене-
ргетичні характеристики: втрати кінетичної енергії кh , що включають 
втрати на тертя трh  і втрати, зумовлені наявністю відриву відрh , 
зміну потенційної енергії пh  (відрізок 11
/) і повну розподілену енер-
гію в перерізі II-II Н02 (характеризується відрізком ПРО22
/; точка 2/ ле-
жить на ізобарі Р1). Якщо відбувається повне перетворення кінетичної 
енергії в потенційну 0'11 h , то величина 0h  розглядається як енергія,  
що втрачається повністю в першому ежекторі. Ця енергія частково ви-
трачається на подолання внутрішнього опору 11h , а частково перетво-
рюється в кінетичну енергію виходу, тобто вк hhh 0 . 
Після чого основний потік стисненого повітря попадає в зазор 
між виходом першого ежектора й входом у другий ежектор. У зв'язку з 
тим, що в ядрі струменя є межа розрідження, відбувається підсмокту-
вання повітря [44], що циркулює в об’ємі між парами тертя гальма. Під-
смоктування відбувається через щілинні отвори, які виконані в елемен-
тах фрикційного вузла гальма. 
Зупинимося на тепловій діаграмі зміни стану частково розміша-
ного  потоку  стисненого  повітря  в  перерізі  III-III, 
тобто на вході в другий ежектор. Це відбувається внаслідок змішування 
основного потоку з додатковим. Тут спостерігається наступна картина. 
Термодинамічні параметри стисненого повітря відповідають відрізку 
ПРО22
/, тобто є вищими  точки 2. У цьому випадку втрати енергії, зумо-
влені відривом потоку стисненого повітря при виході з першого ежек-
тора, а також опором повітряного зазору  на вході в другий ежектор  
збільшуватимуться. Вони визначаються відрізком 23 (hc). 
Що стосується термодинамічних параметрів стисненого повітря 
(Р4, Т4) на виході з другого ежектора (переріз IV-IV), то їм відповідає 
відрізок ПРО34. Надалі процеси стиснення-розширення частково розмі-
шаного основного потоку стисненого повітря в багатоструменевих еже-
кторах  повторюватимуться.    
Схеми циркуляції основного потоку стисненого повітря в багато-
струменевих ежекторах залежать від того, на якій ділянці фрикційного 
елемента вони розміщені. 
Аналіз схем циркуляції стисненого повітря в багатоструменевих 
ежекторах показав, що при висхідному потоці стисненого повітря ма-
ють місце втрати енергії на подолання власної сили ваги. При низхідно-
му потоці стисненого повітря зазначені втрати енергії відсутні, оскільки 
власна вага сприяє його прискореному рухові. Тому даними втратами 
енергії можна знехтувати, оскільки вони взаємокомпенсуються.  
Після проходження стисненим повітрям шостого ежектора (див. 
рис. 3.2) він попадає в заокруглений канал, виконаний у вигляді трубки, 
яку можна представити у  вигляді  двох  ежекторів.  Перший  (Д)  на  
виході  має звужений, а другий (Б) розширений переріз. В ежекторі Б 
відбуваються процеси стиснення-розширення потоку, тобто аналогічні 
тим, які мали місце в 1-6 ежекторах. 
У першому ряді (а) багатоструменевих ежекторів реалізований 
ефект дифузора при розгляді кожного ежектора окремо, а в другому 
їхньому ряді (б), а також в ежекторі Д  ефект конфузора. Останній є 
зворотним ефекту дифузора. На ефекті конфузора працюють також 7-12 
ежектори. 
Покажемо в тепловій діаграмі зміну стану стисненого повітря в 
перерізах V-V й VI-VI, що відповідають входу і виходу із шостого еже-
ктора. Параметри повного гальмування, що відповідають моменту часу 
при вході повітря  у шостий ежектор, визначаються точкою ПРО3, а 
термодинамічні параметри стисненого повітря на вході шостого ежек-
тора  точкою 5, для якої обчислюються Р5, Т5 і С5. Точка 6 визначає 
параметри Р6 і Т6 на виході з шостого ежектора. Збільшення термодина-
мічних, а отже, і енергетичних параметрів потоку стисненого повітря, 
що рухається,  пов'язане з тим, що відбувається ендотропійний процес 
його стиснення на виході із шостого ежектора. При цьому інтенсивність 
підсмоктування додаткового потоку з об’єму між парами тертя в основ-
ний потік стисненого повітря зменшується у зв'язку зі звуженням гра-
ниці розрідження в ядрі струменя.    
Аналогічним чином проходять процеси розширення-стиснення 
потоку стисненого повітря, що рухається,  в наступних ежекторах, ви-
конаних у вигляді конфузорів. 
Що стосується заокругленого каналу, який з'єднує ряди а і б еже-
кторів, то він виконаний у вигляді трубки конфузорного типу. При під-
ході потоку стисненого повітря до перегородки зі зворотним клапаном, 
встановленим в ежекторі дифузорного типу та відрегульованим на тиск 
0,12-0,13 МПа, він відкривається, і починається наступна циркуляція 
потоку стисненого повітря по багатоструменевих ежекторах охоло-
дження пар тертя гальмівних пристроїв. 
Знання термодинамічних параметрів та енергетичних характерис-
тик на підставі побудованої графічним методом теплової діаграми зміни 
стану стисненого повітря, що циркулює в багатоструменевих ежекторах 
охолодження гальмівних пристроїв, дозволяє перейти до аналітичного 
визначення його гідравлічних втрат. 
 
 
3.1.1.3 При гідравлічних втратах 
 
Теоретичні дослідження газової динаміки необхідно 
починати, виходячи з того, що в розглядуваний момент часу 
рух стисненого повітря по контурах багатоструменевого 
ежектора є одномірним, тобто таким, у якому всі параметри 
плину змінюються тільки в одному напрямку. Одномірним 
також вважають плин стисненого повітря в контурах кана-
лів багатоструменевих ежекторів з їхніми змінюваними по-
перечними перерізами та малою кривиною осі. 
Для отримання основних рівнянь одномірного руху 
розглянемо плин дозованої порції стисненого повітря в си-
льно скривленому каналі змінного перерізу. При цьому в 
потоці стисненого повітря при його русі по каналах здійс-
нюється масообмін з повітрям, яке омиває робочі поверхні 
фрикційних вузлів гальмівних пристроїв. Повітря, що по-
трапляє через похилі щілинні отвори в зазор між ежектора-
ми, вступає у взаємодію з основним потоком. Припустимо, 
що напрямок руху збігається з віссю каналу; зміна термоди-
намічних параметрів стисненого повітря відбувається безу-
пинно, повітряний потік є досконалим за формою і структу-
рою і підкоряється рівнянню стану, а теплоємність є функ-
цією тільки температури та складу повітря; рух потоку у 
кожному ежекторі є рівномірним, а в цілому в системі бага-
тоструменевих ежекторів  нерівномірний. При цьому пер-
шу циркуляцію стисненого повітря у багатоструменевому 
ежекторі необхідно розглядати при його сталому тискові, а 
всі наступні  як його проходження через кожний ежектор 
окремо з урахуванням явища підсмоктування повітря з 
об’єму між парами тертя гальма. Для спрощення розрахун-
ків, пов'язаних з другою і наступною циркуляціями стисне-
ного повітря по рядах багатоструменевих ежекторів (див. 
рис. 3.2), що працюють на ефектах дифузорів (ряд а) і кон-
фузорів (ряд б), його рух можна розглядати як в одному 
перфорованому соплі, оскільки вихідний діаметр попере-
днього сопла дорівнює вхідному діаметрові наступного со-
пла. 
Зупинимося на визначенні загального гідравлічного 
опору багатоструменевих ежекторів охолодження пар тертя 
гальмівного пристрою при русі в них основного потоку сти-
сненого повітря, яке підживлюється додатковим потоком 
повітря, що циркулює в об’ємі між його парами тертя. 
Сили тертя проявляються, в основному, в області по-
граничного шару робочої поверхні каналу ежектора в міс-
цях безвідривного плину основного потоку повітря. Опір 
тертя діє по всій довжині каналу ежектора, і тому його на-
зивають втратами по довжині. Опір тертя на ділянці каналу 








                                                        (3.1) 
де   коефіцієнт опору тертя одиниці відносної довжини 
ділянки каналу ежектора; S, F – площі поверхні й попереч-
ного перерізу каналу ежектора; ,   середні на розгляду-
ваній ділянці каналу ежектора густина і швидкість потоку 
повітря. 
До складу місцевих гідравлічних втрат входять опір 
потоку повітря на вході та виході ежектора, а також у зазо-
рах між ежекторами. Однак для зручності розрахунків міс-
цеві опори вважають зосередженими в одному перерізі ка-
налу ежектора  без урахування опору тертя. 








                                                          (3.2)  
де 
iм
  безрозмірний коефіцієнт I-го місцевого гідравліч-
ного опору; i, i – середні величини густини і швидкості 
потоку повітря в i-ому перерізі зазору між ежекторами. 
При температурах поверхонь ободу гальмівного шківа 
150-300 С температура повітря, яке підсмоктується з 
об’єму між парами тертя гальма, впливатиме на тепловий 
стан основного потоку стисненого повітря, що циркулює в 
багатоструменевих ежекторах фрикційних елементів. Це 
зумовить появу додаткових гідравлічних втрат, які вплива-























                     (3.3) 
де T   середня абсолютна температура стисненого повітря 
(рискою зверху відзначені параметри стисненого повітря по 
осі ежектора). 
Величини T ,   і  знаходимо з наступних формул: 











   2,2732,273 11  tt . 
Величина   Tttкін 122   є коефіцієнтом гідравліч-
ного опору, зумовленого нерівномірністю руху основного 




кінкінH  .                                                         (3.4) 
При неізотермічному плині основного потоку стисне-
ного повітря по каналах ежекторів, яке підживлюється до-
датковими повітряними потоками, що омивають робочі по-
верхні фрикційних вузлів гальма,  при розрахунках гідрав-
лічного опору багатоструменевого ежектора необхідно вра-
ховувати також явище самотяги, зумовленої різницею гус-
тин зазначених потоків повітря. Різниця тисків Hc, спри-
чинена явищем самотяги, на розглядуваній ділянці каналу 
ежектора дорівнює по величині гідравлічному опору і ви-
значається за формулою 
)(   повc ghH ,                                                     (3.5) 
де пов – густина повітря, яке омиває робочі поверхні пар 
тертя гальма;    середня густина стисненого повітря в ка-
налах ежектора; g – прискорення вільного падіння; h – пе-
репад висот між початковим і кінцевим перерізами ділянки 
каналу ежектора. 
При низхідному  русі  основного   потоку   повітря   
при  пов  величина Hc є додатною і являє собою додат-
ковий гідравлічний опір ділянки каналу ежектора. При ви-
східному русі при  пов  величина Hc є від’ємною, і опір 
ділянки каналу ежектора зменшується на величину Hc. За-
гальний гідравлічний опір каналів ежекторів, пов'язаний з 
явищем самотяги, визначається як арифметична сума пере-
падів Hc, обчислених на всіх низхідних та висхідних діля-
нках плину потоку в каналах ежекторів. 
При визначенні повного гідравлічного опору багато-
струменевих ежекторів використаємо принцип накладання  
[44], відповідно до якого знайдені для окремих каналів еже-
кторів гідравлічні опори складаються арифметично, і ця су-
ма визначає загальний опір Hзаг усієї системи. В основі 
принципу накладання лежить припущення про те, що зага-
льний опір послідовно розташованих каналів ежекторів до-
рівнює сумі їхніх окремих опорів. У дійсності принцип на-
кладання повністю не виконується, тому що величина гід-
равлічного опору кожної ділянки каналу ежектора і зазору 
між ежекторами залежить від характеру руху стисненого 
повітря в попередньому каналі ежектора. 
Реалізуючи принцип накладання втрат, визначаємо 
Hзаг (перший спосіб), до складу якого входять величини 
















.. ,      (3.6) 
де i, k, j, m – номери виділених ежекторів системи; I, K, J, M 
– кількість каналів ежекторів і зазорів між ними, на яких 
враховуються гідравлічні втрати, відповідно, тертя, місцеві, 
на прискорення потоку та на подолання різниці тисків, зу-
мовленої явищем самотяги. 
При визначенні Hзаг другим способом (шляхом дода-
вання наближених до деякої розрахункової швидкості про 
коефіцієнтів опору окремих ежекторів) визначається його 























 ,                    (3.7) 
де N – кількість ежекторів, що складають систему охоло-
дження; oi – коефіцієнт опору i-го ежектора, який відпові-
дає швидкості oi у розрахунковому перерізі системи, пло-
ща якого дорівнює Fo; I – коефіцієнт опору i-го каналу 
ежектора, який відповідає швидкості потоку в тому ж пере-
різі каналу ежектора. 
Загальні гідравлічні втрати всієї багатоструменевої си-

























































   (3.8) 
На підставі виразу iiv FG   vG(   об'ємна витрата 






























































         (3.9)   
 
Аналіз залежності (3.9) показує, що загальні гідравліч-
ні втрати багатоструменевого ежектора охолодження є фун-
кцією витрати основного потоку стисненого повітря, що 
циркулює у системі. При цьому залежність  Vзаг GfH   є 
гідравлічною характеристикою системи багатоструменевих 
ежекторів.  
Перейдемо до аналітичного визначення кількості пові-
тря, всмоктуваного з об’єму між парами тертя гальма в ос-
новний потік при його циркуляції у багатоструменевих еже-




3.1.1.4 Витрати повітря через багатоструменеві 
ежектори системи 
 
Визначимо витрати повітря, яке здійснило n-
циркуляцій у багатоструменевих ежекторах системи. При 
цьому до уваги беремо той факт, що основний потік стисне-
ного повітря перемішувався з додатковими потоками повіт-
ря, всмоктуваного через похилі щілинні отвори у фрикцій-
них елементах в зазор між ежекторами. Розглянемо умову, 
за якої припиниться циркуляція повітря в багатострумене-
вому ежекторі, тобто його тиск стане рівним тискові навко-
лишнього середовища. При такій умові відбудеться скидан-
ня повітря із  багатоструменевого ежектора через зазори 
між ними і щілинні отвори у фрикційних елементах в об’єм 
між парами тертя гальма, що також сприятиме інтенсифіка-
ції їхнього охолодження. 
У сталому режимі перепад тисків між основним пото-
ком багатоструменевого ежектора і повітрям, що омиває 
робочі поверхні фрикційних пар гальма, зумовлений яви-







,                                                              (3.10) 
де Hc – різниця тисків, яка зумовлена явищем самотяги; 
Hi– гідравлічний опір i-го каналу ежектора; N – кількість 
каналів ежекторів, гідравлічний опір яких необхідно враху-
вати при розрахунку. 
Перепад тисків Hc знаходимо на підставі виразу (3.5). 
При цьому  
 21   ghH c ,                                                       (3.11) 
де h – висота положення розглядуваного перерізу багато-
струменевої ежекторної системи; 1, 2 – середні густини 
повітря на виході з n-го  ежектора і повітря, що циркулює в 
об’ємі між парами тертя гальма. 
Гідравлічний опір багатоструменевого ежектора зумо-
влений місцевими втратами на вході (Hвх) у кожний ежек-
тор і на виході (Hвих) з нього, опором тертя (Hтр) об стінки 
корпусу, а також прискоренням основного потоку повітря 
(Hкін) внаслідок його нагрівання циркулюючим в об’ємі між 
парами тертя повітрям за умови, що вони (пари тертя) ма-























































               (3.13) 
вихвх  ,   гідравлічні опори вхідного й вихідного отворів 
ежекторів; вихвх  ,   середні густини повітря, відповідно, 
що надходить у перший ежектор і виходить з останнього 
ежектора системи;  ,, вихвх   середні швидкості повітря, 
відповідно, що надходить у перший ежектор і виходить з 
останнього ежектора системи, а також посередині процесу 
циркуляції  в одному з ежекторів;   коефіцієнт  опору те-
ртя одиниці відносної довжини багатоструменевої ежектор-
ної системи; S3 – площа зазору між ежекторами, у якому 
відбувається підігрів основного потоку повітря; F   усере-
днена площа поперечного перерізу багатоструменевої ежек-
торної системи; tвх, tвих – середні температури повітря, від-
повідно, що надходить у перший ежектор і виходить з 
останнього ежектора; tT  273   середня температура по-














 2 .                         (3.14) 
Розписавши вирази гідравлічного опору на виході 
( вихH )  для передостаннього (n-1) і останнього (n) ежекто-
рів системи й підставивши залежності (3.12), (3.13) і (3.14) у 
рівняння (3.10), після перетворень отримуємо 
 































           
(3.15) 
 











































  ,                                                    (3.16) 
де 
321
,,, pppp GGGG   кількість повітря, що надходить у пе-
рший з усередненими геометричними параметрами, у пере-
достанній і в останній ежектор системи, кг/с. 
У зв'язку з тим, що розходження між значеннями до-
бутку густини повітря на його швидкості руху в передос-





















.                                           (3.17) 
 
На підставі співвідношень (3.16) і (3.17) перетворимо рів-
няння (3.15) до наступного вигляду (3.18) 

























 .              
Аналіз отриманої залежності (3.18) показує, що кіль-
кість повітря, відведеного з об’єму між парами тертя гальма 
через похилі щілинні отвори в основний потік повітря, що 
циркулює в багатоструменевому ежекторі, залежить від йо-
го густини (), площі поперечного перерізу ежекторів бага-
тоструменевої ежекторної системи (F), гідравлічних опорів 
( ), а також кількості стисненого повітря (Gp), поданого в 
перший ежектор системи, яке пройшло через ежектор з усе-
редненими геометричними параметрами (
1p
G ). Знання кіль-
кості повітря (
2p
G ) дозволить оцінити ефективність охоло-
дження пари тертя гальма. 
На підставі вищевикладеного розглянемо конструкції 




3.2 Конструкції систем для охолодження  
фрикційних вузлів гальма: 
 
3.2.1 З багатоструменевими ежекторами 
 
Багатоструменеві ежектори охолодження можуть 
встановлюватися між фрикційними елементами або безпо-
середньо в металевих елементах гальма. 
Конструкція стрічково-колодкового гальма з багато-
струменевими ежекторами, які встановлені з боку неробо-
чих поверхонь фрикційних накладок і внутрішньої поверхні 
гальмівної стрічки, наведена нижче. На рис. 3.4 а показане 
стрічково-колодкове гальмо з багатоструменевими ежекто-
рами; на рис. 3.4 б   поперечний розріз фрикційного вузла 
по А-А; на рис. 3.4. в – вставка-сопло; на рис. 3.4 г – вузол Б 
кріплення вставки-сопла до тіла фрикційної накладки; на 








 Рис. 3.4 а, б, в, г, д, е Стрічково-колодкове гальмо з ежекторною систе-
мою охолодження, яка вмонтована між 
фрикційними елементами (а-д) і в гальмів-
ному шківі (е): 1 – шків; 2, 3 і 4 – гальмівна 
стрічка із збігаючою і набігаючою гілками; 
5, 9 – поперечні і поздовжні пази; 6 – фрик-
ційна накладка; 7 – кріпильні планки; 8 – 
армуючий дріт; 10, 12 – вставки-сопла (со-
пла) і зазори між ними; 11 – гвинти; 13 – 
штуцер; 14 – зворотній клапан; 15 – отвір у 
соплі 
11 







Стрічково-колодкове гальмо містить шків 1, стрічки 2 
зі збігаючою 3 та набігаючою 4 гілками та з поперечними 
пазами 5, а також фрикційні накладки 6. У тілі останніх за-
формовані кріпильні планки 7, які армуються за допомогою 
поперечно розташованого дроту 8. За допомогою планок 7 
накладки 6 кріпляться через поперечні пази 5 до стрічки 2. 
На торцях фрикційних накладок 6 вифрезеровані поздовжні 
пази 9 на глибину їхнього допустимого зношення, у які 
встановлені плоскі вставки-сопла 10, що мають прямокутні 
отвори зі змінним поперечним перерізом. Останній збіль-
шується від збігаючої 3 до набігаючої 4 гілок стрічки 2. 
Плоскі вставки-сопла 10 кріпляться до тіла фрикційних на-
кладок 6 за допомогою гвинтів 11 і розташовуються з двох 
сторін стрічки 2. На крайніх накладках 6  збігаючої 3 і набі-
гаючої 4 гілок стрічки 2 вставки-сопла 10 мають П-подібну 
форму для з'єднання правої й лівої частини стрічки 2. Плос-
кі вставки-сопла 10 встановлені між накладками 6 із зазо-
ром 12. В якості робочого тіла використовується стиснене 
повітря, підведення якого до вставок-сопел 10 від джерела 
живлення здійснюється по трубопроводу через штуцер 13, у 
який вмонтований зворотний клапан 14. Штуцер 13 через 
отвір 15 з'єднаний із вставкою-соплом 10.  
Стрічково-колодкове гальмо з багатоструменевими 
ежекторами працює наступним чином. Стиснене повітря по 
трубопроводу через штуцер 13 і отвір 14 попадає у вставку-
сопло 10, у якому його швидкість збільшується. Відповідно 
до закону Бернуллі повітря, що перебуває в зазорі між пове-
рхнями накладок і внутрішньою поверхнею стрічки засмок-
тується через зазор 12 у наступне сопло. Прискорений пові-
тряний струмінь проходить далі через друге сопло, третє і 
так далі, повторюючи процеси відсмоктування повітря із 
зазору між парами тертя, бічними поверхнями накладок 6 і 
внутрішньою поверхнею стрічки 2, сприяючи тим самим 
їхньому охолодженню. При цьому із зони тертя видаляють-
ся продукти зношування. Крім того, застосування охоло-
джувального пристрою інтенсифікує поздовжню й попере-
чну (при розімкнутому гальмі), а також поперечну (при га-
льмуванні) циркуляції повітря. Це призводить до інтенсифі-
кації повітрообміну і, як наслідок, до зниження теплонаван-
таженості пари тертя. Після проходження струменя стисне-
ного повітря через вставки-сопла 10 правої частини периме-
тра стрічки 2 він через П-подібну вставку-сопло попадає на 
ліву частину стрічки 2 в аналогічні вставки-сопла, в яких 
відбуваються аеродинамічні процеси в тій же послідовності, 
що і в правій частині периметра стрічки 2. 
При гальмуванні, коли взаємодіють робочі поверхні 
шківа 1 і накладок 6, охолоджувальні пристрої лівої і правої 
частини периметра стрічки 2 створюють розрідження між 
ними, що запобігає виникненню окисних плівок на їхніх по-
верхнях і сприяє покращенню знософрикційних властивос-
тей пар тертя. 
При роботі охолоджувальних пристроїв витрата стис-
неного повітря відсутня,  тому воно може циркулювати в 
них багаторазово при вимкненому джерелі живлення. Це 
здійснюється  перекриттям зворотного клапана 14, відрегу-
льованого на заданий тиск, наприклад, на 0,5 МПа. 
На рис. 3.4 е представлена багатоежекторна система 
охолодження пар тертя гальма, виконана у тілі гальмівного 
шківа 1. Дана система працює аналогічним чином як і роз-
глянута раніше. 
Вирівнювання теплонавантаженості пар тертя стрічко-
во-колодкового гальма здійснюється за допомогою багато-
ежекторного пристрою охолодження. 
На рис. 3.5 а наведено загальний вигляд охолоджува-
ного стрічково-колодкового гальма, а на рис. 3.5 б – попе-
речний розріз фрикційного вузла гальма з пристроєм охоло-
дження. 
Охолоджуване стрічково-колодкове гальмо містить га-
льмівний шків 1, гальмівну стрічку 2 зі збігаючою 3 і набі-
гаючою 4 гілками й пазами 5, а також фрикційні накладки 6. 
У тілі останніх заформовані кріпильні планки 7, які арму-
ються за допомогою поперечно розташованого дроту 8. За 
допомогою планок 7 накладки б кріпляться через поперечні 
пази 5 до стрічки 2. На торцях фрикційних накладок вифре-
зеровані поздовжні пази 9 на глибину допустимого зношен-
ня, в які встановлені прямокутні трубки 10, торці яких гер-
метизовані. Трубки 10 через відростки (не показані) з'єдна-
ні, наприклад, за допомогою термостійкого клею з тілом на-
кладки 6 і через свої отвори – з отворами 11, розміщеними у 
набігаючій гілці стрічки і на збігаючій ділянці 12 накладки 
6. При цьому отвори 11 у ділянці 12 накладки 6 виконані 
зменшуваного перерізу в напрямку ободу, а на  ділянці  13  
вони  розширюються. Крім  того, отвори 11 згаданих повер- 
 Рис. 3.5 а, б Стрічково-колодкове гальмо з пристроєм повітряного типу 
для вирівнювання теплонавантаженості його фрикцій-
них вузлів: 1 – гальмівний шків; 2, 3, 4 і 5 – гальмівна 
стрічка зі збігаючою і набігаючою гілками та з пазами; 
6, 7, 8, 9 – фрикційна накладка з кріпильною планкою, 
армуючим дротом і поздовжніми пазами; 10 – прямоку-
тні трубки; 11 і 12, 13 – отвори в накладці і її ділянки; 













хонь накладки 6 зміщені так, що майже перекривають свої-
ми перерізами робочу ширину шківа 1. Зверху прямокутні 
трубки 10 через отвори 11 за допомогою штуцерів 14 і тру-
бопроводів 15 з’єднані з радіальним повітропроводом 16, 
що огинає набігаючу гілку 4 гальмівної стрічки 2. Повітря-
ний трубопровід 16 з одного торця герметизований, а з дру-
гого  під’єднаний до джерела стисненого повітря. 
Гальмо працює наступним чином. Стиснене повітря по повітро-
проводу 16 через трубопроводи 15, штуцери 14, трубки 10 та отвір 11 
попадає одночасно під ділянки 12 і 13 накладок 6, інтенсивно їх охоло-
джуючи та видаляючи продукти зношування з поверхонь тертя. При 
цьому швидкість проходження повітря через отвір, що звужується, є 
вищою, ніж через отвір, який розширюється. Отже й кількість повітря, 
яке омиває ділянки 12 накладки 6, буде більшою, ніж ділянки 13. Дозу-
вання різної кількості повітря на поверхні накладки 6 забезпечується 
тим, що на ділянці 12 мають місце більші питомі навантаження, ніж на 
ділянці 13, внаслідок цього теплонавантаженість згаданих поверхонь 
буде майже однаковою. Охолодження поверхонь накладок 6 тільки в 
зоні набігаючої гілки 4 стрічки 2 дозволяє знизити їхню теплонаванта-
женість до теплового стану неохолоджуваних накладок збігаючої гілки 
3. 
Специфічне розташування отворів 11 на ділянках 12 та 13 накла-
док 6 дозволяє рівномірно охолоджувати робочу поверхню шківа 1 по 
його ширині. 
Охолодження кожної фрикційної накладки чинить 
вплив на поздовжню й поперечну (при розімкнутому галь-
мі) і поперечну (при гальмуванні) циркуляцію повітря, змі-
нюючи напрямок і швидкість руху повітряних потоків. Це 
інтенсифікує повітрообмін і, як наслідок, знижує теплона-
вантаженість пари тертя. 
Наступним видом нетрадиційного охолодження пар 
тертя гальма є  використання ефекту теплового насоса. 
 
 
3.2.2 Ефектом “теплового насоса” 
 
Використання ефекту теплового насоса є нетрадицій-
ним видом охолодження пар тертя гальмівних пристроїв. 
На рис. 3.6 а представлено стрічково-колодкове гальмо,  поздов-



















































   
 
   
   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   
   










































   
   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   
   
   












































   
   
   
   
   
   

































фрикційного вузла гальма; на рис. 3.6 в – сектор, поздовжній розріз сис-
теми охолодження. 
Стрічково-колодкове гальмо складається з барабана у вигляді 
шківа 1, розташованого на валу 2 лебідки. До шківа через теплоізоля-
ційні прокладки 3 до його торців кріпляться реборди 4, наприклад, за 
допомогою болтів, гайок і шайб (на кресленні не показані). Шків 1 ви-
конаний у вигляді кільцевого порожнистого циліндра, до неробочої по-
верхні 5 якого примикають сектори 6, які є герметичними ємностями 7 
системи охолодження. В ємностях пористі електроди 8 й 9 виконані у 
вигляді електрохімічних осердь. Електрод 8 знаходиться на електроліт-
ній мембрані 10, а електрод 9  на перфорованому аркуші 11, який є 
підкладкою для нього і забезпечує потрапляння через перфорацію робо-
чого тіла в ємність. 
Пористі електроди 8 і 9 становлять електронний блок 12, який ді-
лить загальний об’єм на порожнини 13 і 14 високого і низького тиску, 
підключені до патрубків 15 й 16 підведення і відведення робочого тіла в 
додаткову порожнину регенеративного теплообмінника 17. Ця порож-
нина утворена внутрішньою стінкою корпусу 18 ємностей 7 системи 
охолодження та опуклою кришкою 19. Кожний сектор має виступи 20, 
які входять в пази 21 шківа 1. Між собою регенеративні теплообмінники 
17 з'єднані трубопроводами 22. Струмоводи 23, 24 й 25 з'єднані в елект-
ричний ланцюг через реостат 26. Для запобігання переміщення секторів 
6 вони зі своїх торців стопоряться болтами 27. 
Шків 1 охоплює гальмівна стрічка 28, на якій розташовані фрик-
ційні накладки 29. Лівий кінець стрічки 28 кріпиться шарнірно до опори 
30 і стягнутий гвинтовою стяжкою 31 для її регулювання. Правий кі-
нець стрічки 28 приєднаний шарнірно до коліна вала (на кресленні не 
показаний) пристрою керування. Керування гальмом здійснюється ва-
желем 32. 
Стрічково-колодкове гальмо працює наступним чином. При за-
миканні гальмівної стрічки 28 (рух важеля 32 донизу) накладки 29 взає-
модіють з робочою поверхнею шківа 1, і на їхніх поверхнях генерується 
значна кількість теплоти. Остання нагріває шків 1, а від нього теплота 
передається корпусу 18 ємностей 7, від якого нагрівається пористий 
електрод 8 завдяки невеликій товщині порожнини 13 високого тиску. 
При досягненні мінімальної температури циклу, коли енергія теплового 
руху атомів (молекул) є великою, вони іонізують один одного за раху-
нок кінетичної енергії становлення часток. Інтенсивність їхньої терміч-
ної іонізації є функцією температури Т і тиску р робочого тіла. Тому 
порожнина 13 і названа порожниною високого тиску. При цьому іоніза-
ція відбувається на трифазній границі поділу електрод-електроліт-
робоче тіло. Під дією термодинамічного потенціалу (виражається через 
певні функції (V, Р і Т) виникає пучок позитивно заряджених іонів ро-
бочого тіла, які мають властивість проникати через електролітну мем-
брану 10. 
Надалі відбувається рекомбінації позитивно поглинених іонів ро-
бочого тіла, тобто відбувається процес, зворотний іонізації, з наступним 
утворенням з них нейтральних атомів і молекул, що мають ступінь іоні-
зації малої величини. Рекомбінація робочого тіла відбувається також на 
трифазній границі поділу в порожнині 14 низького тиску. 
Таким чином, електрохімічні осередки пористого електрода 8, 
сприймаючи генеровану теплоту, виконують  функцію детандера тепло-
вого насоса, і в них відбувається ізотермічне розширення робочого тіла. 
Цей процес супроводжується поглинанням електродним блоком 2 де-
якої кількості теплоти, що дорівнює роботі розширення робочого тіла на 
заданому перепаді тисків. Електрохімічні осередки пористого електрода 
9 виконують функції конденсатора холодильної машини. У них здійс-
нюється ізотермічне стискання робочого тіла, яке відбувається за раху-
нок підведення до електродів 8 й 9 електричної енергії, виробленої де-
тандером, а також від електроенергії, що надходить по струмоводам 23 
зовнішнього ланцюга. Це супроводжується виділенням в електродному 
блоці 12 теплоти, що дорівнює енергії стискання робочого тіла на зада-
ному перепаді тисків. Для зменшення втрат у циклі ізобарні процеси 
нагрівання й охолодження робочого тіла здійснюються в регенератив-
них теплообмінниках 17 і в трубопроводах 22 при обертанні шківа 1. 
Змінюючи реостатом 26 величину прикладеної зовнішньої напруги, мо-
жна регулювати кількість відведеної або виділюваної теплоти й тим 
самим створювати оптимальні умови роботи стрічково-колодкового 
гальма. 
Розглянемо особливості охолодження пар тертя гальма. У системі 
перші електрохімічні осередки, що сприймають генеровану теплоту від 
пар тертя гальм, виконують функції детандера теплового насоса і в них 
відбувається ізотермічне розширення теплоносія. У якості останнього 
використовується електроліт, тобто вода, насичена речовиною КОН 
(гідрат окису калію) або NaOH (їдкий натрій). При цьому виділяється 
теплота, що дорівнює роботі стискання теплоносія на заданому перепаді 
тисків. 
Система охолодження теплового насоса пар тертя стрічково-
колодкового гальма працює аперіодично, завдяки наявності теплопрові-
дних пластин, які своїми торцевими поверхнями, розташованими урі-
вень з фрикційними накладками, взаємодіють із робочою поверхнею 
ободу шківа при гальмуваннях. Другий кінець теплопровідних пластин 
постійно (при гальмуваннях і в інтервалі часу між ними) омивається 
теплоносієм. У стрічково-колодкових гальмах відведення теплоти в сис-
тему охолодження здійснюється безперервно від внутрішньої поверхні 
шківа при його значній товщині. 
Процеси ізотермічного розширення теплоносія в детандері тепло-
вого насоса і його стискання в конденсаторі холодильної машини роз-
глянемо з точки зору їхньої термодинамічної оцінки. Для цієї мети ско-
ристаємося ексергетичним коефіцієнтом корисної дії (ексергія  це пра-
цездатність та енергія теплоносія у зазначених вище процесах). 
Tke ee / , де Tk ee ,   відведена та підведена ексергія теплового по-
току теплоносія за одиницю часу, необхідна для роботи теплового насо-
са. 
Визначимо ексергію теплового потоку теплоносія в кожному із 
процесів, що мають місце в детандері теплового насоса та конденсаторі 
холодильної машини. Загальною характерною рисою процесу розши-
рення теплоносія на заданому перепаді тисків в детандері теплового 
насоса є перетворення енергії тиску ер в ексергію ет, пов'язану з приму-
совим охолодженням пар тертя фрикційних вузлів гальм. 
На підставі розгляду термодинамічного стану (тиску і температу-
ри) теплоносія в точках 1 і 2 (рис. 3.7) і залежності для визначення ККД, 
з урахуванням деякої кількості теплоти (eq), що поглинув електродний 














Рис. 3.7 Термодинамічні параметри холодоагента в е-і діаграмі 
 
При відведенні теплоти від робочих елементів фрикційних вузлів 
гальм, що сприяє їхньому охолодженню, частина ет реалізується безпо-
середньо у вигляді eq. У випадку, коли ет = 0, ефект охолодження оці-
нюється тепловим потоком, що відводиться від пар тертя гальм, і харак-
теризується величиною eq (ексергічна холодопродуктивність). Остання 







21 .              (3.20) 
В окремому випадку при T = idem та re=T1-T2/T1 = idem залежність (3.20) 
набуває вигляду 
eq qre  ,                (3.21) 
де q   сума елементарних кількостей теплоти. 
Оскільки в конденсаторі холодильної машини стискання теплоно-
сія відбувається по ізотермі, його температура дорівнює Т0. Цей випадок 
є характерним для аперіодичного навантаження фрикційних вузлів 
гальм, коли температури їхніх поверхонь тертя не перевищують рівня 
допустимої для матеріалів фрикційних накладок. При циклічному та 
тривалому режимах навантаження фрикційних вузлів гальм спостеріга-
ється зворотна картина. Отже, для розглянутих випадків є справедли-
вою нерівність ге > 0. 
Однак, рівняння  ексергетичного балансу є справедли-
вим незалежно від умов процесу ізотермічного стискання 
теплоносія в конденсаторі  холодильної машини  
 drqrqdeeee eeqqpж 221121 ,        (3.22) 
де 2112 ,: qqeee ppp    теплові потоки, які підводяться до теп-
лоносія за рахунок електричної енергії, відповідно, виробленої детанде-
ром і тієї, що поступає від джерела живлення по струмоводах зовніш-
нього ланцюга в електродний блок. При рівності зазначених струмів і 
часу їхнього проходження q1=q2, тоді ге1=ге2; d  втрати енергії eq1 та eq2 
в теплообміннику. 
У зв'язку з тим, що процес стискання теплоносія відбувається в 
регенеративному теплообміннику, відзначені втрати зведені до мініму-
му. Тоді можна прийняти, що d = 0. 
В остаточному підсумку залежність (3.22) має такий вигляд 
eж qre 2 .                           (3.23) 
При розгляді одного типу гальмівного пристрою із застосуванням 
у ньому систем охолодження, що працюють на нетрадиційних ефектах 
зниження температур його пар тертя (електромагнітному, магнітному, 
термоелектричному, електрогідравлічному, акустичному, теплової тру-
би, вихрової труби, багатоструменевого ежектора і теплового насоса) 
при порівнянні їхньої ефективності в розрахунках ексергії- нетто вико-
ристовують ексергетичний вектор Умова-Пойтінга. 
Зупинимося на принципах розробки пристроїв та систем, які пра-
цюють на ефекті багатоструменевого ежектора.  
 
 
3.3 Принципи розробки багатоструменевих  
пристроїв та систем для примусового охолодження 
фрикційних вузлів 
 
При теоретичних та експериментальних дослідженнях 
багатоежекторних систем охолодження фрикційних вузлів 
гальм необхідно вирішувати наступні завдання: виконати 
розрахунок геометричних параметрів першого, тобто вхід-
ного ежектора за умови, що для нього при заданих тисках 
стисненого повітря необхідна витрата є максимальною; ви-
значити раціональні геометричні параметри щілинних отво-
рів в елементах фрикційного вузла (щілинні отвори вико-
нуються у вигляді ежекторів, що звужуються), які сприяти-
муть всмоктуванню максимальної кількості повітря з об’єму 
між парами тертя у зазор між ежекторами; визначити кіль-
кість стисненого повітря, розмішаного додатковими пото-
ками повітря, що надійшли з об’єму між парами тертя галь-
ма, на виході з (n -1) ежектора, зберігаючи при цьому необ-
хідний закон зміни маси; оцінити ефективність примусового 
охолодження фрикційних вузлів гальма. 
Перш ніж приступати до розробки багатоструменевих 
систем охолодження необхідно чітко визначитися із внут-
рішніми втратами, пов'язаними з необоротністю процесів, 
що відбуваються всередині системи багатоструменевих 
ежекторів. Внутрішні втрати в даній системі спричинені 
дроселюванням при використанні зворотного клапана і гід-
равлічними опорами. 
Енергія системи залежить як від термодинамічних па-
раметрів стисненого повітря, що циркулює n-ну кількість 
разів у системі багатоструменевих ежекторів, так і від тер-
модинамічних параметрів повітря, яке омиває ззовні та зсе-
редини металевий фрикційний елемент. При оцінці величин 
ексергії необхідно враховувати взаємодію між стисненим 
повітрям системи багатоструменевих ежекторів і повітрям, 
що попадає через щілинні отвори в елементах фрикційного 
вузла і зазор між ежекторами. Ексергія термодинамічної си-
стеми багатоструменевих ежекторів визначається кількістю 
енергії, яку має повітря, що циркулює в ній. Крім того, ек-
сергія системи визначається не тільки її дією, але й одноча-
сним впливом на стиснене повітря навколишнього середо-
вища (повітря, яке омиває ззовні та зсередини металевий 
фрикційний елемент  шків). 
Багатоежекторна система охолодження складається із 
сопел Лаваля, які  розширюються. При цьому тиски стисне-
ного повітря на вході (р1) і виході (р2) із сопла є різними. У 
зв'язку з чим необхідно так організувати витікання стисне-
ного повітря через кожен ежектор, щоб зазначений перепад 
тисків був корисно використаний для максимального збі-
льшення його кінетичної енергії. При цьому необхідно за-
безпечити відсутність її втрат на утворення вихрів навіть у 





, де    коефіцієнт, що визнача-
ється експериментальним шляхом. 
Найбільш вузький переріз сопла вибирається таким, 
щоб для нього при заданому початковому тиску необхідна 
витрата (G, м3/с) була максимальною. Наступні перерізи 
ежектора поступово збільшуються в напрямку від входу до 
виходу. Це забезпечує поступове розширення стиснутого 
повітря, що протікає через нього, поки його тиск не стане 
рівним тиску стисненого повітря, підживленого додатковим 
потоком із зазору між парами тертя гальма. 
В основу розрахунку ежектора закладено принцип не-
розривності потоку стисненого повітря, що протікає по ко-
жному соплу. Дотримання такої умови дозволяє констату-
вати, що кількість стисненого повітря, яке протікає через 










Рис. 3.8 Розрахункова схема сопла 
 
кості, що протікає через найширший переріз II-II. Дана умо-







мінмін  , м3/с, 
де мінf , f   площі перерізів ежектора в найвужчому і на-
йширшому місцях, м2; мін ,    швидкості потоку стисне-
ного повітря на вході й виході із сопла, м/с; мін ,    пито-
мий об’єм стисненого повітря в мінімальному перерізі і на 
виході із сопла, м3/кг. 
Після визначення мінf  та f  можна знайти і відповідні 












 , м. 










При цьому кут  (кут при вершині конуса) вибирають 
таким, щоб уникнути явища відриву повітряного струменя 
від стінок сопла,  <12. 
Що стосується величини зазорів між багатострумене-
вими ежекторами системи, то вони повинні бути такими, 
щоб виключити непродуктивні кількісні втрати стисненого 
повітря та одночасно забезпечити ефективне підсмоктуван-
ня повітря із зазору між парами тертя гальма через щілинні 
отвори в його фрикційних вузлах. 
 Однак, нажаль, для всіх багатоструменевих ежекторів 
через їхні конструктивні особливості неможливо визначити  
дійсні величини аеродинамічних показників, що, як прави-
ло, потребує виконання кореляції результатів. Річ у тім, що 
незважаючи на регламентовані вимоги, запропоновані до 
термодинамічних параметрів повітряного потоку, багато-
струменеві  ежектори мають різні поля швидкостей, почат-
кову турбулентність, скоси повітряного потоку в горизонта-
льній і вертикальній площинах, товщини граничного шару 
на поверхні їхньої робочої частини та інші параметри. 
Оцінити взаємодію основного потоку повітря з додат-
ковим, котрий підсмоктується із зазору між парами тертя 
гальма, можна з урахуванням зміни його термодинамічних 
параметрів, які залежать від теплонавантаженості фрикцій-
них вузлів. Це уможливить  проведення раціональних конс-
труктивних змін в ежекторній системі. 
Це дозволяє констатувати, що характер зміни аероди-
намічних характеристик, у тому числі при внесенні конс-
труктивних змін в ежектори, є ідентичним, а відхилення аб-
солютних величин аеродинамічних коефіцієнтів не переви-
щує 10 %. 
Це свідчить про високу якість багатоструменевих еже-
кторів, використовуваного методологічного, приладного та 
програмного забезпечення проведених досліджень. Окрім 
того, дослідження показали, що ежектор являють собою ви-
мірювальні інструменти, на які впливають конструктивні 
особливості та зміни термодинамічних параметрів повітря-
них потоків. 
Що стосується кількості контурів багатоструменевих 
систем, у яких циркулює стиснене повітря для примусового 
охолодження фрикційних вузлів, то їхня кількість залежить 
як від будівельних об’ємів гальм, так і від їхньої навантаже-
ності і режимів експлуатації. 
На підставі вищевикладеного перейдемо до розгляду 
особливостей розрахунку експлуатаційних параметрів  теп-




3.4 Особливості розрахунку експлуатаційних  
параметрів охолоджувальних теплоносіїв пристроїв та 
систем 
 
Багатоежекторну систему охолодження пар тертя га-
льмівних пристроїв можна представити як сукупність по-
слідовно розміщених струминних насосів зі спільною всмо-
ктувальною лінією. 
Введемо поняття елементарного струминного насоса, що склада-
ється з попереднього й наступного конфузорного або диффузорного 
елементів залежно від напрямку руху стисненого повітря в системі. Су-
купність елементарних насосів становить багатоежекторну систему 
охолодження пар тертя гальма. 
Позначимо конфузорні елементи цифровими індекса-
ми в порядку зростання в напрямку руху змішаного потоку 
повітря (рис. 3.9), причому перший елемент позначимо ін-
дексом “0”. Прийняте позначення, починаючи з конфузора 
n=1, визначає також номер елементарного струминного на-
соса. Кількість останніх, які входять у систему, становить  
n-1. З огляду на прийняту індексацію, позначимо: 
р0, р1, р2, …рn – тиск змішаного потоку повітря в характерних перерізах 
ежекторної системи; Q0, Q1, Q2, …Qn – витрата змішаного потоку повіт-
ря в характерних перерізах ежекторної системи; Qi 0, Qi 1, Qi 2, …Qi n-1 – 
витрата інжекційних потоків  елементарних  струминних насосів;  i1, i2, 
i3, …in-1  –   
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Рис. 3.9 Циркуляційний контур багатоструменевої ежектор-
ної системи охолодження пар тертя гальма 
 
коефіцієнти інжекції елементарних струминних насосів; рр, Qвх  – тиск і 
витрата робочого потоку повітря на вході в систему охолодження; рвих – 
тиск змішаного потоку повітря на виході з останнього конфузорного 
елемента. 
З урахуванням загальноприйнятого співвідношення між витратою 
робочого потоку та інжектованого, а також величиною коефіцієнта ін-
жекції записуємо 
 Qi 0= Qвх (1+i 1); Qi 1=Q0(1+i 2); Qi 2=Q1(1+i 3); …;  
Q i n-1=Q n-2(1+i n)...                                                     (3.24) 
У процесі переходу від попереднього елементарного струминного 
насоса до наступного значення коефіцієнта інжекції та витрати зміша-
ного потоку збільшуються (i1<i2<i3<…<in; Qвх<Q i1<Q i2<…<Qin-1), в 
результаті чого можна чекати збільшення витрати інжекційних потоків 
(Qi0<Qi1<Qi2<…<Qin-1)... 
При розробці методики розрахунку багатоежекторної системи 
охолодження прийняті наступні припущення: 
- вплив інтерференції елементів системи є несуттєвим, а загальні 
гідравлічні втрати визначаються сумою втрат у кожному елементі; 
- лінійні гідравлічні втрати в конфузорних елементах є незнач-
ними і коефіцієнт лінійного тертя т дорівнює нулю; 
- гідравлічні втрати в конфузорних елементах відсутні. 
При визначенні тисків стисненого повітря в характерних точках 
багатоінжекційної системи необхідно знати гідравлічні втрати в конфу-
зорних елементах, тому використаємо однакові за структурою формули: 
2
2V
р  ,                                                                (3.25) 
де   коефіцієнт гідравлічного опору конфузора або дифузора (у випа-
дку конфузорних елементів  = 0,010,1 [44]);  густина змішаного 
потоку повітря; V – швидкість руху змішаного потоку повітря в мініма-
льному перерізі системи. 
Використавши рівняння суцільності потоку повітря, залежність 








 ,                                                           (3.26) 
де  fк – площа мінімального перерізу конфузорного елемента; Q – витра-
та змішаного потоку повітря через конфузорний елемент. 
Постановка задачі з визначення витрати стисненого повітря в ба-
гатоежекторній системі охолодження полягає в знаходженні взаємного 
зв'язку між витратами змішаного потоку повітря (інжектованого) Qiн в 
елементарних струминних насосах та робочого потоку повітря Qвх на 
вході в систему з урахуванням кількості й геометричних розмірів кон-
фузорних елементів При цьому до уваги бралися значення діаметра мі-
німального перерізу та відношення діаметрів вхідного і вихідного пере-
різів. 
Гідравлічний розрахунок багатоструменевої системи охолоджен-
ня передбачає визначення режимів роботи елементарних струминних 
насосів, які входять до її складу. Режим роботи струминного насоса в 
загальному випадку визначається спільним розв’язком рівнянь характе-
ристик насоса і його гідравлічної системи (точки А1, А2, А3,…Аn на 
рис.3.10). Якщо в конструкції багатоежекторної системи використову-
ються конфузори з геометричними параметрами, що мало відрізняються 
один від другого, характеристика струминного насоса залишається не-
змінною  і описується рядом кривих, які відповідають характеристиці 
кожного струминного насоса.    
Характеристика струминного насоса може бути визначена за до-
















 ,                  (3.27) 
де КСН – співвідношення площ перерізів зазорів між ежекторами та їх-










Рис. 3.10 Характеристика струменевого насосу (1) і сис-
тем охолодження (2), які складаються з ежекто-
рів з різними геометричними параметрами 
 
відповідає площі вхідного і вихідного перерізу конфузорного елемента. 
Характеристику гідравлічної системи окремої пари конфузорних 
елементів, з огляду на наявність двох ліній підведення (відведення) 
змішаного та інжектованого потоків, запишемо в загальноприйнятому 








 ,                                                                (3.28) 
де h – відносний напір, що створюється елементарним струминним на-
сосом; рз, рi – тиск змішаного та інжектованого потоків стисненого пові-
тря. 
Уточнений вигляд рівняння (3.28) одержують в процесі аналізу 
розподілу потоків в елементах ежекторної системи. 
При визначенні тисків стисненого повітря в характерних перері-
зах ежекторної системи необхідно враховувати їхні надлишкові значен-
ня 
ррi=рр; рр2=р1; рр4=р2;…, ррn=рn-2; 
рз1=р1; рз2=р2; рз3=р3; рз4=рр4;…, рзn=рn=рвих.              (3.29) 
Тиск інжектованого потоку рi, з огляду на загальну для всіх еле-
ментів ежекторної системи всмоктувальну лінію, можна прийняти з де-
яким припущенням однаковим для кожного елементарного струминного 
насоса. Абсолютне значення тиску инжекційованого потоку повітря в 
першому наближенні перед останнім ежектором системи можна прийн-
яти рівним атмосферному рабс. i=ра. Тоді вакуумметричне значення тис-
ку інжектованого потоку повітря дорівнюватиме рi= 0 (у дійсності має 
місце співвідношення рi  0). 
З огляду на залежності (3.28) і (3.29) запишемо рівнян-









































...                                (3.30) 
Розглянемо послідовність розрахунку ежекційної системи. Визна-
чення режимів роботи елементарних струминних насосів проводимо в 
напрямку, протилежному руху змішаних потоків, починаючи з остан-
ньої пари конфузорних елементів. Розрахунок виконуємо методом іте-
рацій  на виході з останнього елементарного струминного насоса, після 
чого послідовно визначаємо  витрати повітря в напрямку до входу в си-
стему. Отриману в такий спосіб величину витрати Qвх порівнюємо з фа-
ктично заданою Qвх.ф. з умови поставленого завдання. Після уточнення 
повторюємо розрахунок доти, поки не буде досягнута необхідна точ-
ність. 
Рівняння (3.28) для останнього елементарного струминного насо-










.                                                           (3.31) 
Значення тиску рn-2 розраховуємо з урахуванням гідравлічних 




































                   (3.32) 
 
З урахуванням відомого співвідношення отримуємо 
  11 1   nnn iQQ .                                                      (3.33) 
На підставі вищевикладеного записуємо характеристику гідравлі-
чної системи n-го елементарного струминного насоса 















 .                              (3.34) 
Спільний розв’язок рівняння (3.34) з рівнянням характеристики 
струминного насоса (3.26) дозволяє визначити величину коефіцієнта 
інжекції in і тиск pn-1. Аналогічна послідовність розрахунків повторю-
ється для інших проміжних елементарних струминних насосів. 
Завершуємо розрахунок після визначення режиму роботи першо-
го елементарного струминного насоса. 
Характеристика гідравлічної системи (рівняння (3.27)) для цього 









 11 .                                                              (3.35) 
Тиск р1 визначаємо за результатами розрахунку наступного еле-
ментарного струминного насоса (n = 2). 
Величина тиску на вході в нульовий конфузорний елемент визна-
















 .                                   (3.36) 
Витрата змішаного потоку повітря Q1 може бути визначена з ви-
користанням результатів розрахунку попереднього (по ходу потоку) 
елементарного струминного насоса (n = 2) 
Q1=Q2(1+i2).                                                               (3.37) 
З урахуванням залежностей (3.36) і (3.37) рівняння (3.35) запише-




























          (3.38) 
 
Оскільки величини Q2, i2 визначені раніше, спільне розв’язування 
системи рівнянь (3.38) і (3.27) дозволяє визначити розрахункову витрату 
потоку повітря на вході у багатоежекторну систему. 
Необхідність проведення повторного розрахунку визначаємо з 












,                                                   (3.39) 
в якій для забезпечення, наприклад, 0,5 % точності отриманих результа-
тів необхідно прийняти А = 0,005. 
Якщо справедливість залежності (3.39) не дотримується, розраху-
нок виконуємо повторно після уточнення величини Qn. При цьому вра-
ховуємо, що величини Qвих, Qn пов'язані між собою пропорційною зале-
жністю. 
Після уточнення розрахунків за формулою (3.24) визначаємо ви-
трату інжектованих потоків повітря у відповідних точках системи охо-
лодження. 
Спільний аналіз системи рівнянь характеристик насоса і його гід-
равлічної системи передбачає розв’язування рівняння 4-ої степені, що 
зумовлює появу 4-ох коренів. Розрахунок наступного елемента, таким 
чином, стає можливим після аналізу 4-ох отриманих результатів (для 
кожної пари конфузорів), що значно ускладнює розробку комп'ютерних 
програм з визначення режимів роботи елементарних струминних насо-
сів. Отже, нагальною стає потреба у розробці методики розрахунку ба-
гатоежекторної системи за спрощеною схемою. 
Розрахунок набагато спрощується, якщо величину коефіцієнтів 
інжекції елементарних струминних насосів прийняти сталою, тобто 
i1=i2=i3=…=in. Значення витрати змішаного потоку стисненого повітря, 
незважаючи на сталість коефіцієнтів інжекції, зростають вздовж потоку 
за рахунок підсмоктування повітря з об’єму між парами тертя гальмів-
них пристроїв для кожного наступного елементарного струминного на-
соса. У цьому випадку значення витрати змішаного потоку повітря в 







3;                                               
 
Q4=Q3(1+і)= Qвх(1+і)




З огляду на залежності (3.35) запишемо формулу для визначення 












Таким чином, розрахунок процесу зводиться до визначення вели-
чини коефіцієнта інжекції елементарного струминного насоса. 
Для визначення величини коефіцієнта інжекції запишемо рівнян-






















                (3.42) 
 
З огляду на залежність (3.35) вираз (3.37) приведемо 
до остаточного вигляду 






















Спільний розв’язок залежності (3.43) і рівняння характеристики 
струминного насоса (3.27) дозволяє визначити величину його коефіціє-
нта інжекції. 
Для прикладу розглянемо послідовність розрахунку багатоежек-
торної системи з наступними параметрами: кількість елементарних 
струминних насосів n = 8; діаметр мінімального перерізу конфузора – 15 
мм; діаметр максимального перерізу конфузора – 30 мм; густина потоку 
повітря – 1,29 кг/м3; витрата робочого потоку на вході в ежекторну сис-
тему – 40 л/с; тиск на вході в ежекторну систему – 0,50 МПа; тиск інже-
ктованого потоку – 0; коефіцієнт опору конфузорного елемента  0,375. 







hn                     (3.44) 
Задачу розв’язуємо графічним способом. 
На рис. 3.11 показана характеристика струминного насоса, побу-
дована за рівнянням (3.27). Характеристику гідравлічної системи буду-
ємо шляхом підстановки в рівняння (3.44) значень коефіцієнтів інжекції 
i=0; i=0,25; i=0,5. Перетин характеристик насоса 1 системи визначає 
робочу точку (точка А) і величини коефіцієнта інжекції i=0,225. Вико-
ристовуючи певну величину коефіцієнта інжекції, за допомогою формул 
(3.41) визначаємо витрати змішаних, тобто інжектованих, потоків повіт-
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Рис. 3.11 Характеристика струменевого насосу (1) і систем охолодження 
(2), пар тертя стрічково-колодкового гальма   
                                                                           
Дана багатоежекторна система була встановлена в 
стрічково-колодковому гальмі бурової лебідки У2-5-5 і до-
зволила знизити поверхневі температури його пар тертя в 
середньому на 20 %. 
 
 
Таблиця 3.1  
Витрата змішаних потоків повітря, інжектованих  
елементарними струминними насосами 
Номер харак-































 Недоліком багатоструминної системи охолодження 
фрикційних вузлів гальм є те, що вони можуть функціону-
вати тільки за наявності пневматичного приводу гальмівно-
го механізму. 
На основі наведених теоретичних досліджень багатопарних фри-
кційних вузлів стрічково-колодкових гальм бурових лебідок перейдемо 
до оцінювання їхніх експлуатаційних параметрів в стендових умовах. 
Дослідження в останніх велися методами фізичного моделювання зно-
со-фрикційних властивостей внутрішніх та зовнішніх пар тертя стрічко-



























Рис. 3.1 Спектри потоку стисненого повітря, яке циркулює 
в багатоструменевих ежекторах охолодження 
фрикційних вузлів: АВ і А1В1 – лінії розрізу; ВВ1, 
СВВ1С1 і ЕFF1 – стрибки падіння тиску стиснено-
го повітря: прямої, криволінійної і конічної 
Рис. 3.2 Багатоструменевий ежектор охолодження: 1-6 – 
ежектори-дифузори; 7-12 – ежектори-конфузори; 
13 – зазор між ежекторами; 14,15 – перегородка 
























































Рис. 3.3 Процеси протікання стисненого повітря в 
багатоструменевих ежекторах, встановле-











 Рис. 3.4 а, б, в, г, д, е Стрічково-колодкове гальмо з ежекторною систе-
мою охолодження, яка вмонтована між 
фрикційними елементами (а-д) і в гальмів-
ному шківі (е): 1 – шків; 2, 3 і 4 – гальмівна 
стрічка із збігаючою і набігаючою гілками; 
5, 9 – поперечні і поздовжні пази; 6 – фрик-
ційна накладка; 7 – кріпильні планки; 8 – 
армуючий дріт; 10, 12 – вставки-сопла (со-
пла) і зазори між ними; 11 – гвинти; 13 – 
штуцер; 14 – зворотній клапан; 15 – отвір у 
соплі 
11 




 Рис. 3.5 Стрічково-колодкове гальмо з пристроєм повітряного типу для 
вирівнювання теплонавантаженості його фрикційних вузлів: 
1 – гальмівний шків; 2, 3, 4 і 5 – гальмівна стрічка зі збігаю-
чою і набігаючою гілками і з пазами; 6, 7, 8, 9 – фрикційна 
накладка з кріпильною планкою, армуючим дротом і поздо-
вжніми пазами; 10 – прямокутні трубки; 11 і 12, 13 – отвори 




























































   
 
   
   
   
   
   
   








































   
   
   
   
   
   










































   
   
   
   
   
   










































   
   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   
   







































   
   
   
   
   
   










































   
  
   
   
   
   
   
   

















































































   
   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   









































   
   
   
   
   










































   
   
   
   
   











































   
   
   
   
   























Рис. 3.9 Циркуляційний контур багатоструменевої 






















Рис. 3.10 Характеристика струменевого насосу (1) і систем 
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Рис. 3.11 Характеристика струменевого насосу (1) і систем 
охолодження (2), пар тертя стрічково-колодкового гальма   
РОЗДІЛ 4 
 
ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ  
НАВАНТАЖЕНОСТІ БАГАТОПАРНИХ  
ФРИКЦІЙНИХ ВУЗЛІВ СТРІЧКОВО-КОЛОДКОВИХ 
ГАЛЬМ БУРОВИХ ЛЕБІДОК 
 
4.1 Задачі та методика експериментальних  
досліджень 
 
Теоретичні дослідження показали, що динамі-
чна та теплова навантаженість пар тертя фрикцій-
них вузлів стрічково-колодкових гальм залежить не 
лише від їхніх конструктивних особливостей та ма-
теріалів, що використовуються для них, але й від 
кінематичних параметрів:  закону та часу уповіль-
нення системи рухомих мас при гальмуванні бури-
льного інструменту, який спускають у свердлови-
ну. 
На рівень динамічних навантажень у парах те-
ртя стрічково-колодкового гальма суттєво 
впливає бурильник, що керує гальмівною сис-
темою. Як показують результати практичних 
спостережень, бурильник прикладає до важеля 
гальма зусилля різної інтенсивності. Крім то-
го, гальмування здійснюються при різних зна-
ченнях гальмівного моменту, що залежать не 
лише від зносо-фрикційних властивостей пар 
тертя стрічково-колодкового гальма у широ-
ких інтервалах поверхневих температур їхніх 
фрикційних вузлів, але й від фізичних можли-
востей бурильника. 
Метою експериментальних досліджень є 
отримання даних з динамічної та теплової на-
вантаженості  багатопарних фрикційних вузлів 
(зовнішніх та внутрішніх) модельного стрічко-
во-колодкового гальма, обладнаного удоско-
наленими парами тертя, що відповідають се-
рійному стрічково-колодковому гальму буро-
вої лебідки У2-5-5. 
         Відповідно з цим програма експериментальних 
досліджень охоплює наступні задачі з динамічної та тепло-
вої навантаженості: 
- дослідження закономірностей зміни основних експ-
луатаційних параметрів стрічково-колодкових гальм з на-
кладками різної ширини (зусиль натягу гілок стрічок, вели-
чин питомих навантажень, коефіцієнтів тертя, гальмівних 
моментів, деформацій стрічки в цілому та окремих її діля-
нок); 
- встановлення впливу на працездатність гальма вели-
чини співвідношення основних динамічних, конструктив-
них та експлуатаційних параметрів пар тертя зовнішніх та 
внутрішніх фрикційних вузлів; 
- проведення циклічних досліджень гальма з метою 
порівняння умов роботи накладок різної ширини, 
розміщених на гальмівному шківі зі сталим та змінним кро-
ком, а також встановлення закономірностей зміни 
інтенсивності зношування робочих поверхонь накладок в 
різних типах фрикційних вузлів; 
- дослідження рівня теплової навантаженості 
зовнішніх та внутрішніх багатопарних фрикційних вузлів 
гальма. 
Для оцінки динамічної та теплової навантаженості ба-
гатопарних фрикційних вузлів стрічково-колодкового галь-
ма необхідно знати:   
- різницю натягів набігаючої та збігаючої гілок 
гальмівної стрічки, вільної від фрикційних на-
кладок; 
- питомі навантаження на контурній площі ко-
нтакту зовнішніх та внутрішніх пар тертя; 
- тривалість гальмувань зовнішніми і внутрі-
шніми парами тертя та пауз між гальмування-
ми; 
- статичні та динамічні коефіцієнти взаємного 
перекриття зовнішніх та внутрішніх пар тертя 
фрикційних вузлів; 
- поверхневі температури робочих елементів 
зовнішніх і внутрішніх пар тертя; 
- теплопоглинаючі та теплорозсіювальні влас-
тивості переобладненого модельного гальмів-
ного шківа та гальмівної стрічки, а також ме-
талевих елементів; 
- довговічність зовнішніх та внутрішніх пове-
рхонь фрикційних накладок. 
Для одержання основних експлуатаційних па-
раметрів модельного стрічково-колодкового 
гальма та конструктивних параметрів його ба-
гатопарних фрикційних вузлів необхідно ви-
рішити наступні задачі: 
- оцінити динамічну навантаженість; 
- встановити закономірності зміни теплової 
навантаженості; 
- оцінити ресурс зовнішніх та внутрішніх по-
верхонь фрикційних накладок.  
У табл. 4.1 наведено рішення задач досліджень 
динамічної та теплової навантаженості багато-
парних фрикційних вузлів модельного стріч-
ково-колодкового гальма. 
Таблиця 4.1 
Геометричні характеристики зовнішніх і внутрі-






1 2 3 4 
Кількість фрикційних на-
кладок, шт. 4 6 8 
Ширина накладки, мм 327,25 218,17 163,62 
Площа робочої поверхні 
однієї накладки, мм2 75922,0 50615,4 37959,8 
Кут охоплення наклад-






































































1 2 3 4 

























кційних вузлів гальма (k1) 
min 
max 
0,805 0,824 0,81 
Коефіцієнт взаємного пе-
рекриття внутрішніх 





хонь накладок, які знахо-
дяться під набігаючою та 
збігаючою гілками 
стрічки гальма,  АН/АЗ 
1,045 1,027 1,122 
 
Метою та задачами експериментальних дослі-
джень динамічної та теплової навантаженості бага-
топарних фрикційних вузлів модельного стрічково-
колодкового гальма є визначити вибір об’єктів до-
сліджень, необхідного обладнання, вимірювальних 
приладів та реєструючої апаратури. 
 
 
4.2 Гальмівний стенд для досліджень бага-
топарних фрикційних вузлів 
 
Аналіз методів та засобів дослідження динамічної і 
теплової навантаженості фрикційних вузлів стрічково-
колодкових гальм бурових лебідок дозволяє виявити ос-
новні тенденції їхнього розвитку  і сформулювати  вимо-
ги методологічного та конструктивного характеру до 
модельного гальмівного стенда.  
До числа методологічних вимог відноситься забезпе-
чення: можливості відтворення результатів однотипних на-
вантажень від циклу до циклу при дослідженні фрикційних 
вузлів без їхнього демонтажу; необхідного рівня чутливості 
вимірювальних приладів до незначної зміни контрольова-
них властивостей пар тертя фрикційних вузлів в залежності 
від режимів випробування; відсутності впливу засобів 
дослідження на отримувані результати; достовірність та від-
повідність результатів досліджень промисловим умовам ро-
боти гальма; уніфікація методів і засобів дослідження з ме-
тою забезпечення можливості отримання порівняльних да-
них; зручність проведення випробувань фрикційних вузлів 
гальма; відповідність естетичним критеріям. 
З вищезазначених вимог випливають особливості ви-
пробувань різних типів фрикційних вузлів стрічково-
колодкових гальм бурових лебідок. 
З вимоги можливості відтворення результатів безпосе-
редньо випливає необхідність дотримання   часу,    відведе-
ного    на   повні   цикли   гальмування   серійного  і нетра-
диційного гальма, а також  їхньої кількості. Задачею найб-
лижчого майбутнього є використання ЕОМ для забезпечен-
ня автоматизованого керування послідовністю і тривалістю 
циклів гальмування.  
З вимогою достатнього рівня чутливості пов’язано ви-
користання в дослідницькому комплексі давачів і приладів, 
які б оперативно реагували на зміну динамічних і теплових 
параметрів досліджуваних фрикційних вузлів гальма. 
Для виключення негативного впливу засобів 
дослідження на точність отримуваних результатів не-
обхідно мати універсальний гальмівний стенд, який дозво-
ляв би випробовувати різні конструкції фрикційних вузлів 
гальм в широкому інтервалі умов їхньої роботи. Викори-
стання гальмівного стенда при дослідженні різних конст-
рукцій фрикційних вузлів гальма в інтервалі деяких їхніх 
робочих навантажень, відповідних  промисловим режимам, 
можна вважати частково універсальним. Підвищення 
універсальності пов’язано з можливістю проведення випро-
бувань і досліджень в різноманітних контрольованих сере-
довищах при примусовому охолодженні пар тертя 
фрикційних вузлів гальма на вибраних режимах тертя (ста-
тичному, статично-динамічному, динамічному) при задано-
му законі зміни гальмівного моменту та поверхневої темпе-
ратури. Остання в стендових умовах може підтримуватися 
системою штучного терморегулювання. 
Вимога достовірності отриманих результатів 
пов’язана, головним чином, з методологічною стороною пи-
тання. На даний час багато зроблено в галузі моделювання 
реальних умов роботи фрикційних вузлів гальма з ураху-
ванням впливу середовищ та при примусовому охолодженні 
їхніх пар тертя. Отримання достовірних і порівнюваних ре-
зультатів неможливе без використання деяких стандартних 
методів їхньої обробки, а саме методів математичної стати-
стики. Використання математико-статистичних методів 
вимагає як накопичення достатньо великого обсягу 
інформації по кожній з досліджуваних величин, так і 
великої кількості обчислювальних операцій. 
На основі вищевикладеного наведемо опис гальмівно-
го стенда та його роботи для дослідження різних типів 
фрикційних вузлів стрічково-колодкового гальма бурової 
лебідки.      
Для гальмівного стенда в якості об’єкта досліджень 
була вибрана геометрична модель стрічково-колодкового 
гальма бурової лебідки У2-5-5 з масштабом геометричної 
подібності МП = 2,9. 
Матеріали гальмівного шківа та фрикційних накладок 
модельного стрічково-колодкового гальма були такими ж, 
як і серійного стрічково-колодкового гальма бурової лебід-
ки У2-5-5. Випробуванням підлягали гальма з різною 
конструкцією бандажів, встановлюваних на робочу поверх-
ню гальмівного шківа. 
 Перед монтуванням фрикційних накладок у бандаж 
або на гальмівну стрічку модельного гальма необхідно 
пам’ятати, що коефіцієнти тертя обгорілих фрикційних на-
кладок є значно вищими, ніж  нових, матеріал яких є сирим. 
Тому з метою отримання з перших гальмувань високих зна-
чень коефіцієнтів тертя необхідно провести термообробку 
матеріалу накладок ФК-24А.    Вона    полягає   у   
нагріванні   поверхонь   тертя  матеріалу  накладок до тем-
ператури 400-420 С (тобто до початку вигоряння легких 
фракцій фенолформальдегідної смоли). Нагрівання прово-
дять без вільного доступу окислювального середовища (на-
приклад, у піску) до часткового припинення димовиділення. 
Двоповерхові фрикційні накладки були 
виготовлені з припрацьованих накладок серій-
ного стрічково-колодкового гальма бурової 
лебідки У2-5-5. Це зумовлено тим, що коефі-
цієнт тертя припрацьованих фрикційних на-
кладок є значно вищим, ніж нових, матеріал 
яких є сирим. 
На рис. 4.1 зображено удосконалений фрик-
ційний вузол модельного стрічково-колодкового 
гальма. 
Конструктивною особливістю даного вузла є 
те, що у ньому використані спеціальні реборди 
5, які кріпляться до тіла шківа 1 за допомогою 
кріпильних болтів 6. Реборди 5 з внутрішнього 
боку мають виступ із фаскою, виготовленою 
під кутом 45°. Така ж фаска є на основній 
фрикційній накладці 2. На поверхні останньої 
встановлена додаткова фрикційна накладка 3. 
Між собою основна 2 та додаткова 3 накладки 
скріплені за допомогою гвинтового з’єднання 
4. Загальна висота основної 2 та додаткової 3 
накладок складає 45,0 мм, що у 1,5 рази пере-
вищує висоту серійної накладки. Фрикційна 
накладка удосконаленого багатопарного фри-
кційного вузла виготовлена з двох накладок 
(фрикційний матеріал ФК-24А). При цьому на 
додатковій накладці 3 залишені вентиляційні 
пази 10, які є на серійній накладці. 
При роботі удосконаленого багатопарного 
фрикційного вузла у модельному стрічково-
колодковому гальмі при зношуванні внутрі-
шньої поверхні 8 основної накладки 2 під  
дією притискного зусилля гальмівної стрічки (на 
рис. 4.1 не показана) її бічні поверхні наближува-
тимуться до внутрішньої поверхні реборди 5. Це 
зумовлено наявністю фасок реборди 5 та основної 
фрикційної накладки 2. 
Для прискорення процесу припрацювання зо-
внішніх та внутрішніх поверхонь двоповерхо-
вих фрикційних накладок під кривину, відпо-
відно, гальмівної стрічки та гальмівного шківа 
їх попередньо обробляли на токарному верста-
ті. 
Порушення геометрії гальмівної стрічки може призве-
сти до того, що у розгальмованому стані всі зовнішні пове-
рхні двоповерхових фрикційних накладок будуть взаємодія-
ти з робочою поверхнею гальмівної стрічки. Це спричинить 
додаткове нагрівання зовнішніх поверхонь накладок і при-
швидшить їхнє зношування. Тому перед встановленням 
гальмівної стрічки на модельний гальмівний стенд не-
обхідно перевірити її геометрію по шаблону ”а” (рис. 4.2), 
приділивши особливу увагу відповідності розмірів пря-
молінійних ділянок „d”. 
Для  перевірки  кривини  стрічку  торце-
вою   частиною  















































   
   
   


















   
   
   


















   
   
   



















   
   
   



































































   
   
   




























всій довжині її робочої поверхні не перевищи-
ло 1,0 мм (див. рис. 4.2). Після перевірки галь-
мівну стрічку встановили на модельний галь-
мівний стенд. 
Після встановлення фрикційних накладок на шків пе-
ред проведенням випробувань здійснювали припрацювання 
їхніх внутрішніх та зовнішніх поверхонь, відповідно, до ро-
бочих поверхонь гальмівного шківа і стрічки. Всі ці заходи 
дозволили більш точно відтворити реальні умови експлуа-
тації гальма. Окрім того, необхідність проведення припра-
цювання накладок зумовлена ще й тим, що при цьому дося-
гається більш повне прилягання поверхонь накладок до ме-
талевих елементів тертя. При цьому величини коефіцієнтів 
взаємного перекриття пар тертя фрикційних вузлів набли-
жаються до розрахункових значень. 
Основні геометричні характеристики модельного стрі-
чково-колодкового гальма з різними типами фрикційних 
вузлів наведені в табл. 4.1 та 4.2. 
Загальний вигляд гальмівного стенда з модельним 
стрічково-колодковим гальмом наведено на рис. 4.3 а. Розг-
лянемо конструктивні особливості гальмівного стенда з мо-
дельним стрічково-колодковим гальмом. Основні вузли 
гальмівного стенда розміщені на двох двотаврових балках 1, 
які анкерними болтами прикріплені до бетонної основи. В 
модельне гальмо входить стрічка 2, робоча поверхня якої на 
першій стадії гальмування взаємодіє із зовнішніми поверх-
нями фрикційних накладок 3. Внутрішні поверхні останніх 
насаджені з натягом на робочу поверхню гальмівного шківа 
4 за допомогою кільцевих циліндричних стрижнів 5 і пру-
жин 6. Кінці кожного циліндричного стрижня 5 з’єднані між 
собою  муфтою (на рис. 4.3 а не показані), в результаті чого 
стрижень утворює кільце.  Накладки 3 можуть пе-
реміщатися вздовж кільцевих циліндричних стрижнів 5. 
Гальмівний шків 4 встановлений на валу 7 з підшипниками, 
які монтуються в опорах 8, і обертається двигуном 
постійного струму 9 через пружну пальцеву муфту 10. В 
якості електродвигуна 9 використано   двигун   постійного   
струму    марки    2ПН225МУ5   потужністю 15,0 кВт, що 
забезпечило плавність регулювання обертового моменту на 
привідному валу і підтримування його стабільним при зміні 
частоти обертання  гальмівного  шківа. Зусилля  взаємодії 




Характеристики зовнішніх і внутрішніх багатопарних 
фрикційних вузлів з непідпружиненими накладками 
гальма 
Пари тертя Параметри 
зовнішні внутрішні 
Кількість фрикційних накладок 
на шківі, шт.  13 
Зазор між фрикційними наклад-
ками, мм 
8,462 1 
Маса фрикційної накладки, кг 2,904 
Ширина фрикційної накладки, 
мм 120 
Товщина фрикційної накладки, 
мм 45 
Площа робочої поверхні фрик-
ційної накладки, мм2 
24360 27360 
Площа робочої поверхні фрик-
ційних накладок, мм2 
316680 355680 
Маса гальмівної стрічки, кг 9,654 
Ширина гальмівної стрічки, мм 230 
Товщина гальмівної стрічки, мм 3 
Кут охоплення гальмівної стріч-
ки поверхонь фрикційних накла-
док 
270 
Площа робочої поверхні гальмі-
вної стрічки, мм2 282600 
Маса гальмівного шківа, кг 235,855 
Площа робочої поверхні гальмі-




















































































   
   
   
   
   
   
   
   





































   
   
   
   
   
   
   
   
   





























   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
  





талевими елементами тертя регулювалися пристроєм наван-
таження 11 (рис. 4.3 б). 
В зв’язку з тим, що тягловий двигун 9 гальмівного 
шківа 4 (ДПС) живиться постійним струмом з номінальною 
напругою обмотки якоря (ЯД) 110 В (рис. 4.3 в),  для жив-
лення  обмотки ротора тяглового двигуна було використано 
аналогічний двигун 12  постійного струму (ГПС), який пра-
цював у генераторному   режимі.    Вал   13    генератора   12    
обертався  асинхронним трифазним двигуном змінного 
струму (ДЗС) 14. На обмотки збудження генератора (ОЗГ) 
12 і двигуна (ОЗД) 9 подавалися постійні струми, що вип-
рямлялися на діодних мостах, зібраних на діодах VD1-VD4 
та VD5-VD8, та регулювалися лабораторними автотранс-
форматорами ЛАТР-1М і ЛАТР-2М (рис. 4.3 г). 
Принципові електричні схеми керування модельним 
стрічково-колодковим гальмом,  під’єднання давачів до йо-
го деталей та докладний опис принципу роботи стенда на-
ведені в  [23]. 
 
 
4.3 Вплив особливостей конструкції основних    еле-
ментів багатопарних фрикційних вузлів на їхню працез-
датність 
 
На працездатність багатопарних фрикційних вузлів 
стрічково-колодкових гальм суттєвий вплив чинять: число 
степенів вільності елементів фрикційного вузла, схема роз-
ташування накладок на робочій поверхні ободу гальмівного 
шківа, закономірності зміни статичного й динамічного ко-
ефіцієнтів взаємного перекриття пар тертя на різних стадіях 
гальмування, а також товщина фрикційної накладки. Розгля-
немо конкретно кожний з перелічених факторів. 
Класики сучасної молекулярно-механічної теорії 
тертя професори І.В.Крагельський та А.В.Чичинадзе 
довели, що одним із шляхів підвищення працездатності 
стрічково-колодкових гальм бурових лебідок є збільшення 
числа степенів вільності елементів їхніх фрикційних вузлів 
[40]. На рис. 2.1 наведені деякі з варіантів конструкцій 
фрикційних вузлів гальма. 
Якщо фрикційна накладка жорстко   прикріплена   до   
гальмівної   стрічки   (див. рис. 2.2 б), то, фактично, 
утворюється кінематична пара з обертально-поступальним 
відносним рухом. При цьому гальмівний шків обертається, а 
фрикційна накладка із стрічкою рухається зворотно-
поступально у площині, перпендикулярній до осі обертання 
шківа. Необхідно зауважити, що зазначені рухи елементів 
тертя на початковій стадії гальмування є незалежними одне 
від одного. За кількістю степенів вільності розглядуваний 
фрикційний вузол є дворухомим, тому йому притаманні два 
кінематичних стани: замкнений і розімкнений. 
Якщо фрикційні накладки за допомогою кільцевих 
стрижнів з'єднані у бандаж і між ними встановлені 
циліндричні пружини стиску, то величина попереднього роз-
тягу останніх визначає силу натягу між внутрішньою робочою 
поверхнею фрикційних накладок 3 бандажа й поверхнею тер-
тя гальмівного шківа. Розглядувана кінематична пара 
"внутрішня поверхня бандажа-робоча поверхня гальмівного 
шківа" є трирухомою за умови, що сила натягу, з якою 
бандаж насаджений на шків, є меншою за силу тертя між 
зовнішньою поверхнею фрикційної накладки і внутрішньою 
поверхнею гальмівної стрічки. У цьому випадку шків і бан-
даж, складений з накладок, обертаються з різними кутовими 
швидкостями, окрім того, внаслідок різниці кутових швид-
костей зазначених елементів у фрикційних накладок 
з’являється можливість відносного поступального руху 
вздовж кільцевих стрижнів. 
Такий фрикційний вузол здатний працювати у двох 
режимах: перехідному й заключному. Кінематична пара 
“зовнішня поверхня фрикційної накладки-внутрішня по-
верхня гальмівної стрічки” є аналогічною до рис. 2.1 д, про-
те, на відміну від неї, може працювати також у двох режи-
мах: початковому і перехідному. Кінематична пара фрик-
ційного вузла, наведеного на рис. 2.1 е є трирухомою. 
У процесі створення нових типів багатопарних 
фрикційних вузлів суттєву роль відіграє вибір величин ко-
ефіцієнтів взаємного перекриття зовнішніх і внутрішніх пар 
тертя. Так, при взаємодії зовнішніх поверхонь рухомих на-
кладок із внутрішньою поверхнею гальмівної стрічки (на 
першій стадії гальмування) при збільшенні сили її затягуван-
ня  коефіцієнт взаємного перекриття зовнішніх пар тертя без-
перервно змінюється і досягає свого максимального значення 
по завершенню першої стадії гальмування. Після чого зали-
шається сталим навіть при подальшому збільшенні сили затя-
гування гальмівної стрічки. На третій стадії гальмування 
відбувається взаємодія внутрішніх поверхонь квазинерухо-
мих накладок з робочою поверхнею гальмівного шківа, який 
обертається. При цьому коефіцієнт взаємного перекриття зро-
стає доти, поки не відбудеться зрив натягу між внутрішньою 
поверхнею останньої накладки бандажа і робочою поверхнею 
шківа. В подальшому коефіцієнт взаємного перекриття у 
внутрішніх фрикційних вузлах залишається сталим до завер-
шення третьої стадії гальмування. У зв’язку з тим, що 
фрикційні вузли гальма з рухомими накладками працюють 
почергово (спочатку зовнішні, потім внутрішні), для можли-
вості чіткого розмежування стадій гальмування доцільно вве-
сти поняття: статичного і динамічного коефіцієнтів взаємного 
перекриття. 
З урахуванням вищевикладеного на першій стадії галь-
мування динамічний коефіцієнт взаємного перекриття зовні-
шніх пар тертя (рис. 4.4, пряма 1 а) є величиною змінною у 
часі, при цьому статичний коефіцієнт взаємного перекриття 
внутрішніх пар тертя (див. рис. 4.4, ліва частина прямої 2 г)  
сталий. На третій стадії гальмування статичний коефіцієнт 
взаємного перекриття зовнішніх пар тертя (див. рис. 4.4, пря-
ма 1 в) є величною сталою у часі, а динамічний коефіцієнт 
взаємного перекриття внутрішніх пар тертя після зриву натя-
гу між ними збільшується (див. рис. 4.4, пряма 2 б) і до кінця 
гальмування переходить в статичний (див. рис. 4.4, пряма 2 г). 
Штриховими лініями на рис. 4.4 а показані можливі зміни 
статичних і динамічних коефіцієнтів взаємного перекриття 
зовнішніх і внутрішніх пар тертя, які зумовлені амплітудою і 
частотою вимушених коливань робочих елементів гальм. 
Слід відмітити, що на заключній (третій) стадії гальму-
вання робота тертя внутрішніх фрикційних вузлів гальм екві-
валентна роботі тертя серійного стрічково-колодкового галь-
ма, в якому відсутні перша і друга стадії гальмування.   
З узагальненого закону тертя випливає, що збіль-
шення фактичної площі контакту, за тієї ж величини нор-
мального питомого навантаження, призводить до підви-
щення коефіцієнта тертя. Реальним засобом збільшення 
фактичної площі контакту є забезпечення максимально 
повного взаємного прилягання спряжених поверхонь шля-
хом створення загальної поверхні тертя, складеної з ок-
ремих елементів, навантажених незалежно один від од-
ного. Така конструкція в усіх випадках призводить до 
збільшення фактичної площі контакту. Доведено, що дві 








Рис. 4.4 а, б Залежність динамічного (а, г) і статичного (б, в) 
коефіцієнтів взаємного перекриття зовнішніх 
(1) і внутрішніх (2) пар тертя фрикційних 
вузлів з підпружиненими (I) і 
непідпружиненими (II) накладками в модель-
ному гальмі на різних стадіях гальмування  
I 
II 
контакту більшу, ніж подвоєна за площею поверхня, наван-
тажена силою 2N. 
Перейдемо до аналізу графічної залежності, наведеної 
на рис. 4.4 б. 
Оскільки коефіцієнт тертя у внутрішніх парах тертя є 
більшим, ніж у зовнішніх, а отже, і відповідні їм сили тертя, 
то бандаж із накладок буде обертатися разом зі шківом з 
тією ж кутовою швидкістю. При взаємодії зовнішніх повер-
хонь накладок, що обертаються, з внутрішньою поверх-
нею нерухомої гальмівної стрічки динамічний ко-
ефіцієнт взаємного перекриття зовнішнього фрикційного 
вузла гальма весь час зростатиме й досягне свого макси-
мального значення у кінці першої (початкової) стадії галь-
мування. 
На початку другої стадії гальмування сила тертя в 
зовнішніх фрикційних вузлах стає більшою, ніж у внутрі-
шніх, внаслідок чого фрикційні накладки відносно 
гальмівної стрічки стають нерухомими. Динамічний ко-
ефіцієнт взаємного перекриття внутрішніх фрикційних 
вузлів (див. рис. 4.4 лінія 1 г) змінюється з плином 
часу. На рис. 4.4 б штриховими лініями показані мож-
ливі зміни статичних і динамічних коефіцієнтів 
взаємного перекриття зовнішніх і внутрішніх пар тертя з 
плином часу на початковій та заключній стадіях гальмуван-
ня. 
Гальмівний момент, який створюють багатопарні фрик-
ційні вузли гальма за рівних інших умов, залежить не тільки від 
площі взаємодії пар тертя, але й товщини  h їхніх двоповерхо-
вих накладок DН - DВ = h. Теоретично при зміні цієї різниці у   
межах від 0,03 до 0,1 м при радіусі модельного гальмівного 
шківа 0,5 м гальмівний момент може збільшитися у 1,13 рази 
(за умови, що коефіцієнт тертя є величиною сталою). 
Різниця (DН - DВ) повинна задаватися такою, щоб роз-
рахункові параметри (питома робота тертя, температура ро-
бочих поверхонь і т. ін.), які залежать від неї і характеризують 
працездатність багатопарних фрикційних вузлів гальма, мали 
раціональні значення для даних пар тертя. Якщо величина     
(DН - DВ)  є дуже малою, то значно погіршуються умови тепло-
обміну внаслідок великої різниці в інтенсивностях теплових 
потоків, які розсіюються зовнішніми й внутрішніми фрикцій-
ними вузлами. За великої різниці (DН - DВ)  збільшується маса 
фрикційної накладки та її момент інерції. Окрім того, занад-
то велике значення різниці (DН - DВ) призводить до збіль-
шення питомих навантажень на зовнішніх і внутрішніх по-




4.4 Порівняльний аналіз умов роботи різних типів 
фрикційних вузлів нетрадиційного гальма 
 
Стрічково-колодкові гальма бурових лебідок ма-
ють ту особливість, що на їхній стрічках встанов-
люється парна кількість фрикційних накладок, наприк-
лад 8, 10, 12, 18, 20, 22 і 26 і т.д. (рис. 2.1). При цьому 
крок накладок є сталим. Вибір парної кількості 
фрикційних накладок на гальмівній стрічці пояс-
нюється тим, що перша половина накладок умовно  
віднесена до набігаючої гілки гальмівної стрічки, а дру-
га  до  збігаючої. В цьому випадку коефіцієнти взаєм-
ного перекриття робочої поверхні гальмівного шківа і 
фрикційних накладок, що знаходяться на набігаючій і 
збігаючій гілках гальмівної стрічки, будуть однаковими. 
Проте класичне поняття однакової кількості 
фрикційних накладок, що припадають на набігаючу і 
збігаючу гілки гальмівної стрічки, а також однаковий 
коефіцієнт взаємного перекриття накладок і робочої 
поверхні гальмівного шківа втрачають зміст, якщо на 
гальмівній стрічці встановлювати накладки зі змінним 
кроком (рис. 4.5 б). Проте, зміною площі фрикційних 
накладок, що встановлені на набігаючій і збігаючій 
гілках гальмівної стрічки, намагаються в деякій мірі 
вирівняти питомі навантаження по її довжині. 
В стрічково-колодковому гальмі закономірності зміни 
питомих навантажень на поверхнях накладок, що взаємоді-
ють з робочою поверхнею шківа, а також  їхнього зношу-
вання подібні до зміни функції ef (e  основа натурального 
логарифма; f  коефіцієнт тертя;   кут охоплення наклад-
ками гальмівного шківа). В наведеній функції з плином часу 
гальмування f і  безупинно змінюються. Окрім того, як бу-
ло доведено вище, в даному гальмі при переході від збі-
гаючої поверхні попередньої накладки до набігаючої 
ділянки поверхні наступної накладки спостерігається 
стрибкоподібна зміна питомих навантажень. Це явище 
підтверджується результатами експериментальних 
досліджень інтенсивності  зношування робочої поверхні 
фрикційних накладок різної ширини (100-160 мм) (рис. 2.1). 
При цьому встановлено, що  із збільшенням кута охоплення 












Рис. 4.5 а, б  Гальмівна стрічка (розгорнута) моде-
льного гальма з розташованими на 
ній фрикційними накладками з рів-
номірним (а) та змінним (б) кроками: 








Рис. 4.6 а, б  Закономірності зміни питомих наван-
тажень у внутрішніх парах тертя нату-
рного стрічково-колодкового гальма 
при різних кутах охоплення накладкою 
робочої поверхні гальмівного шківа (а 
 ; б  2) 
 
шківа, тобто зі збільшенням її ширини, зростає гальмівний 
момент, а питомі навантаження по ширині накладки роз-
поділяються більш рівномірно (рис. 4.6  б). Пояснюється це, 
в першу чергу, тим,  що кожна  накладка  з частиною 
гальмівної стрічки над собою є окремим гальмівним при-
строєм з набігаючою і збігаючою частиною стрічки і 
набігаючою та збігаючою ділянками поверхонь фрикційних 
накладок. При цьому кожний гальмівний пристрій має різну 
ефективність гальмування і вносить неоднакову частку в 
загальну ефективність гальма в цілому. 
Особливість роботи фрикційних накладок в нетра-
диційному стрічково-колодковому гальмі, встановлених зі 
сталим кроком на робочій поверхні гальмівного шківа 
(рис.4.7  а, б, г  і рис. 4.8 (І)), полягає в наступному. Бандажі 
з чотирма (рис. 4.7  а, в, г і рис. 4.8 (І)), шістьма (див.  
рис.4.8  б (І)) і вісьмома (див.  рис. 4.8  в (І)) фрикційними 
накладками насаджені з натягом на робочу поверхню 
гальмівного шківа. Певна величина натягу забезпечується  
використанням з’єднувальних пружин сталої жорсткості. 
Накладки, насилені на кільцеві циліндричні стрижні, мають 
можливість відносного руху. На третій стадії гальмування 
бандаж при  затягуванні  його  гальмівною  стрічкою  про-
сковзує відносно робочої поверхні гальмівного шківа. На 
початковій і перехідній стадіях гальмування фрикційні на-
кладки, встановлені зі сталим кроком, можуть переміщатися 
одна відносно другої по кільцевих циліндричних стрижнях, 
а на кінцевій стадії  весь бандаж з фрикційними   накладка-
ми   відносно робочої поверхні гальмівного шківа. На-
явність сталого зазору між фрикційними накладками вик-
лючає можливість їхнього переміщення з під більш наван-
таженої гілки гальмівної стрічки під менш навантажену і 
тим самим самовільної зміни площ взаємодії як у зовнішніх, 
так і у внутрішніх фрикційних вузлах гальма, що  запобігає 
неконтрольованому перерозподілу питомих навантажень на 
їхніх поверхнях. Початковий натяг, з яким бандаж насадже-
ний на робочу поверхню шківа, значно уповільнює пере-
розподіл питомих навантажень на поверхнях тертя, особли-
во на першій стадії гальмування. Дослідженнями встанов-
лено, що навіть за наявності перерозподілу питомих наван-
тажень їхня різниця для різних гілок стрічки є значно мен-
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необхідно зауважити, що ефективність роботи га-
льма не залежить від напрямку обертання гальмів-
ного шківа. 
Особливість роботи фрикційних накладок в 
нетрадиційному  стрічково-колодковому  га-
льмі,  встановлених    зі змінним  кроком  і 
з’єднаних  між  собою пружинами різної 
жорсткості (рис.4.7  б, д, е, ж і рис. 4.8  а, б, в (ІІ)), полягає 
в наступному. В бандажі з чотирма (див. рис. 4.7  б, д і 
рис.4.8  а (ІІ)), шістьма (див. рис. 4.7  е і рис. 4.8  б (ІІ)) і 
вісьмома (див. рис. 4.7 ж і рис. 4.8 в (ІІ)) накладками всі не-
парні накладки (тобто перша, третя, п’ята і сьома) зафік-
совані від переміщення на кільцевих циліндричних стриж-
нях за допомогою планок 6 (див. рис. 4.7 а). Таким чином 
виключається переміщення непарних фрикційних накладок 
вздовж кільцевих циліндричних стрижнів. Парні фрикційні 
накладки мають дещо меншу товщину, що забезпечує їхнє 
вільне розміщення на робочій поверхні шківа, непарні ж на-
кладки встановлюються на ній з натягом. Таке виконання   і    
монтаж   бандажа   зумовлюють   більш  плавну   роботу   
гальма особливо під час раптового прикладання наванта-
ження. Проте, при такому встановленні фрикційних накла-
док на гальмівному шківі ефективність гальма  залежить від 
того, які (меншої чи більшої товщини) фрикційні накладки 
знаходяться під набігаючою гілкою гальмівної стрічки, а 
також від напрямку обертання гальмівного шківа. 
Відмінність роботи бандажів з фрикційних накладок, 
встановлених зі сталим і змінним кроками, полягає в на-
ступному. На всіх стадіях гальмування фрикційні накладки, 
встановлені зі сталим кроком, можуть переміщатися одна 
відносно другої вздовж кільцевих стрижнів, а на кінцевій 
стадії гальмування, окрім того, переміщається весь бандаж 
відносно робочої поверхні шківа, що спричинює довільний 
перерозподіл питомих навантажень на робочих поверхнях 
фрикційних вузлів. Нерухомість непарних накладок у бан-
дажі виключає можливість неконтрольованого перероз-
поділу питомих навантажень. Окрім того, ефективність 
гальма з такими бандажами не залежить від напрямку обер-
тання шківа.   
Одним з конструктивних параметрів, що впливає на 
працездатність нетрадиційного гальма, є значення ко-
ефіцієнтів взаємного перекриття пар тертя його зовнішніх і 
внутрішніх фрикційних вузлів. Даний параметр в значній 
мірі впливає на їхні динамічні і теплові характеристики. 
Кут охоплення гальмівною стрічкою зовнішніх повер-
хонь фрикційних накладок в модельному гальмі становить 
300. При цьому статичний коефіцієнт взаємного перекрит-
тя у зовнішньому фрикційному вузлі для бандажа з чотирь-
ох рівномірно встановлених фрикційних накладок досягає 
0,805; для бандажа з шести накладок  0,824; для бандажа з 
восьми накладок  0,81. У внутрішньому фрикційному вузлі 
статичний коефіцієнт взаємного перекриття становив 0,833. 
 Якщо фрикційні накладки у бандажі встановлені зі 
змінним кроком, то значення коефіцієнта взаємного пере-
криття у зовнішньому фрикційному вузлі залежить від 
їхнього положення відносно гальмівної стрічки. В зв’язку з 
цим  наводимо граничні (мінімальні та максимальні)  зна-
чення цього коефіцієнта в статичних умовах, які для бан-
дажів з чотирьох накладок дорівнюють 0,779; 0,805, для 
бандажів з шести накладок  0,769; 0,824, для  бандажів з 
восьми накладок  0,779; 0,81. Різниця між максимальними 
і мінімальними значеннями статичного коефіцієнта 
взаємного перекриття у зовнішньому фрикційному вузлі 
модельного гальма  для бандажів з чотирма, шістьма і 
вісьмома накладками становила, відповідно, 0,026; 0,055 і 
0,031. Це вказує на те, що модельне гальмо, бандаж якого 
складений з шістьох накладок, працюватиме менш плавно. 
Статичний коефіцієнт взаємного перекриття у 
внутрішньому  фрикційному вузлі  дорівнював 0,833. 
На основі вищевикладеного для деякого вирівнювання 
питомих навантажень на набігаючій і збігаючій гілці галь-
мівної стрічки пропонується встановлення фрикційних на-
кладок зі змінним кроком. Останній збільшується в напрям-
ку від набігаючої гілки стрічки до збігаючої. Основним 
принципом, покладеним в основу визначення величини 
кроку  накладок, повинно бути наступне: 
- на кінцях набігаючої і збігаючої гілок гальмівної 
стрічки встановлюються фрикційні накладки з кутом охоп-
лення, в декілька разів більшим від серійних накладок; 
-  в середній частині гальмівної стрічки сумарна площа 
робочих поверхонь фрикційних накладок повинна бути не 
меншою за площу робочих поверхонь накладок, встановле-
них на кінцях гальмівної стрічки; 
- крок встановлення серійних накладок на набігаючій 
гілці стрічки повинен  підпорядковуватися закономірностям 
арифметичної прогресії; 
-  крок встановлення серійних накладок на збігаючій 
гілці стрічки повинен підпорядковуватися закономірностям 
геометричної прогресії. 
При використанні бандажів з фрикційними накладка-
ми, з’єднаними пружинами  різної жорсткості і встановле-
ними зі змінним кроком, для визначення величини кроку 
встановлення накладок можна користуватися будь-якою 
прогресією. При цьому кількість накладок, яка встанов-
люється на робочій поверхні гальмівного шківа, залежить 
від його діаметра і ширини накладки. Кількість накладок в 
бандажі,  неохоплених гальмівною стрічкою, залежить від 
довжини стрічки, загальної кількості і ширини накладок, а 
також величини кроку між ними. 
 
 
4.5 Вимірювання та визначення у фрикційних  
вузлах гальма параметрів динамічної та теплової  
навантаженості 
 
До динамічних параметрів різних типів фрик-
ційних вузлів стрічково-колодкового гальма 
бурової лебідки відносяться: деформації галь-
мівної стрічки в цілому та її ділянок; нормаль-
ні навантаження, які діють у зовнішніх і внут-
рішніх фрикційних вузлах; натяг, з яким бан-
даж насаджений на шків, а також величина  
зношування фрикційних накладок. 
Деформації гальмівної стрічки та її ділянок під 
час досліджень визначалися тензорезисторним 
методом. В якості тензодавачів використову-
вали  тензорезистори ПКБ-20-100 з базою 20 
мм і опором 100 Ом. З’єднання давачів вико-
нували за мостовою схемою, в якій два тензо-
резистори були активними, а два  компенса-
ційними. Це дозволило максимально зменши-
ти найбільшу для тензодавачів температурну 
похибку. На підставі рівності сигналів тензо-
метричного мосту та поточного значення де-
формацій перевірку апаратури здійснювали 
безпосередньо в процесі вимірювання. До 
складу апаратури для вимірювання входив те-
нзометричний підсилювач “Топаз-4”. При гра-
дуюванні тензодавачів  одночасно контролю-
вали чутливість підсилювача  встановленням 
нуля, це дозволило знизити похибку вимірю-
вань до 0,2...0,5 % при статичних і до 1,0...1,5 
% при динамічних випробуваннях. 
Власне кожен з тензометричних мостів (рис. 
4.9 а, б) складається з двох точних  опорів (Т і 
U) по 100 Ом  та  чотирьох  декад  (1010 Ом; 
91 Ом; 90,1Ом і 90,01 Ом) із загальним  
опором  109,99 Ом (змінна  гілка ланцюга S). 
Декади перемикаються, а їхні шкали тарували 
в омах. Для тензометричного виміру переми-
кач переводили в положення , і термометр 
подвійної дії під’єднували до затискачів a-c-d 
(див. рис. 4.9  а). Оскільки секції R i T немож-
ливо виконати з однаковою точністю, то перед 
вимірами міст зрівноважували встановленням 






US   
В зв’язку з тим, що гілка U ланцюга має ста-
лий опір, тобто U=0, то спеціальна умова ба-
лансування по співвідношенню S/S згідно з 

























   результуюча чутливості до де-
формації ділянок гальмівної стрічки для кож-
ного тензометра. 
Опір S має 100 поділок і є безпосередньою 
мірою даного тензометра. При цьому потрібно 
враховувати, що вплив нерівності опорів R і T 
на результуючу чутливість Кн встановлювався 
автоматично при таруванні. За допомогою да-
ного моста (див. рис. 4.9  а) вимірювали не-
значні деформації ділянок гальмівної стрічки, 
які знаходилися під дією різниці сил натягів 
набігаючої (SН) і збігаючої (SЗ) її гілок. 
Розглянемо другу схему тензометричного мос-
та (див. рис. 4.9 б) для виміру поверхневих те-
мператур пар тертя фрикційних вузлів гальма. 
Для вимірювання тензометрами перемикач 
встановлювали в положення t, а термометр 
опору з компенсуючою лінією Va приєднували 
до затискачів a-b-d (див. рис. 4.9 б). В зв’язку з 
тим, що опори U і T є однаковими за точністю, 
а лінії Va
 i Vd є однаковими за довжиною (тоб-
то мають однакові опори), то абсолютна рів-
новага моста наступала, коли 
R=S.                                                                               
(4.1) 
При цьому відносна зміна опору термометра 
була пропорційною до зміни температури t: 
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         положенні  
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Рис. 4.9 а, б Мостові схеми під’єднання тензодавачів для  
вимірювання деформацій (а) гальмівної 
стрічки і поверхневих температур (б) пар тер-
тя фрикційних вузлів гальма: R, T  активні і 
компенсаційні опори; S, U, B  опори: повні 
окремих гілок ланцюгів мостів і внутрішньо-
го джерела: А  амперметр; a-c-d, a-b-d  за-
тискувачі; Va, Vb, Vd  компенсуючі лінії мос-
та 
Рис. 4.10 Схема встановлення п’єзоелектричних 
давачів на деталі фрикційного вузла: 1, 2, 
3  накладка із зовнішньою і внутрішньою 
поверхнями; 4  шар клею; 5  
п’єзоелектричні давачі; 6  станіолева 







                                                                     
(4.2) 
де   температурний коефіцієнт опору тер-
мометра. 
Підставивши вирази (4.1) і (4.2) в рівність 
R/R=S/S (за умови, що Т/Т=0), отримали 
умову рівноваги моста 
S=Rot=нt, 
де Ro  опір термометра при С; t  поверхнева 
температура пар тертя фрикційних вузлів га-
льма; н  результуюча стала температура 
(вказує завод-виготовлювач для кожного тер-
мометра опору). 
В даній схемі зміна опору  гілки S є мірою те-
мператури, яка діє на термометр. Тому цей 
спосіб вимірювання не вимагає точного вста-
новлення опору Ro на визначену величину, 
оскільки величина Ro вже входить до складу 
сталої н, яка визначається при таруванні тер-
мометра. 
У стрічково-колодковому гальмі з рухомими 
фрикційними накладками тензодавачі наклею-
вали на кінцях набігаючої і збігаючої гілок га-
льмівної стрічки, а також в її середній частині. 
Експерименти проводили в статичному  і  ди-
намічному стані фрикційних вузлів гальма. 
Вагу тягаря на навантажувальному пристрої 
змінювали ступінчасто, вона становила  400 і 
800 Н при сталій частоті обертання гальмівно-
го шківа 200 хв-1. 
У серійному стрічково-колодковому гальмі не-
залежно від кроку встановлення фрикційних 
накладок (сталому чи змінному) в результаті 
зношування їхньої внутрішньої поверхні кри-
вина  гальмівної стрічки збільшується,  при 
цьому  радіус зовнішньої поверхні накладок не 
змінюється. Тому деформації сталевої стрічки 
відбуваються тільки на ділянках, які розташо-
вані між накладками. Чим більшим є крок між 
накладками, тим більшими будуть деформації  
ділянок стрічки. При цьому важливу роль в 
нормальній роботі гальма відіграє величина 
загальної деформації стрічки. Виходячи з осо-
бливостей конструктивної схеми приводу га-
льма і стрічок,  ліва гальмівна стрічка стрічко-
во-колодкового гальма бурової лебідки має бі-
льшу деформацію, ніж права, на величину пе-
реміщення балансира, зумовленого його пово-
ротом. Окрім того, оскільки зусилля натягу на 
збігаючій і набігаючій гілках стрічки є різни-
ми, то і деформації ділянок стрічки по її дузі 
будуть відмінними. При цьому встановлено, 
що величини цих деформацій майже не зале-
жать від кроку  встановлення фрикційних на-
кладок. 
Досить жорстке кріплення фрикційних накла-
док до гальмівної стрічки у серійному гальмі 
значно погіршує умови припрацювання внут-
рішніх поверхонь накладок до робочої повер-
хні гальмівного шківа, що спричинює місцеве 
перегрівання і навіть обгоряння поверхонь на-
кладок і призводить до їхнього передчасного 
руйнування. 
В стрічково-колодковому гальмі з рухомими 
накладками на першій стадії гальмування вну-
трішня поверхня гальмівної стрічки взаємодіє 
із зовнішньою поверхнею накладок. По мірі 
зношування останніх кривина сталевої стрічки 
збільшується, але при цьому радіус внутрі-
шньої поверхні накладок не змінюється. Вста-
новлено, що величина кроку  фрикційних на-
кладок у бандажі, який  надягається на робо-
чу поверхню гальмівного шківа, не чинить 
впливу на величину деформації гальмівної 
стрічки на будь-якій стадії гальмування, оскі-
льки різниця натягів між набігаючою і збігаю-
чою гілками стрічки безупинно збільшується 
доти, поки не завершиться гальмування.  
Нормальне зусилля притискання внутрішньої  
поверхні фрикційної накладки до робочої по-
верхні гальмівного шківа вимірювали за допо-
могою п’єзоелектричних давачів. Перевагою 
останніх є малі габарити, простота конструк-
ції, надійність, а також можливість вимірю-
вання швидкоплинних величин. Особливістю 
п’єзоефекта є знакочутливість, тобто зміна 
знаку заряду при зміні напрямку зусиль (стис-
кання-розтягання), і відповідно зміна знаку ве-
личини деформації при зміні напрямку поля. 
П’єзоелектричні давачі використовують пря-
мий п’єзоефект для вимірювання нормального 
зусилля. Похибки при застосуванні цього виду 
давачів складаються, перш за все, з похибок 
вимірювального кола, температурної похибки, 
похибки, зумовленої зміною п’єзоелектричної 
сталої через неправильне встановлення плас-
тин, похибки, пов’язаної з чутливістю до сил, 
які діють перпендикулярно до вимірювальної 
осі давача, а також частотної похибки. Незва-
жаючи на  це, загальна похибка 
п’єзоелектричного давача не перевищує 5,0 %. 
На рис. 4.10 наведена схема встановлення 
п’єзоелек-тричних давачів на деталі стрічково-
колодкового гальма. Перед встановленням да-
вачі піддавали статичному таруванню під дією 
вагового навантаження. Встановлення 
п’єзоелектричних давачів на деталі стрічково-
колодкового гальма виконували наступним 
чином. На внутрішню робочу поверхню 3 
фрикційної накладки 1 за допомогою шару 4 
клею  БФ-2 наклеювали п’єзоелектричні давачі 
5 з виводами 9. Давачі встановлювали з ураху-
ванням їхньої поляризації. На робочу поверх-
ню 8 гальмівного шківа 7 по його периметру 
наклеювали станіолеву прокладку 6 з виводом 
10. Виводи 9 і 10 під’єднували до клем стру-
мознімача (на рис. 4.10  не показаний) [6]. 
Питомі навантаження між робочими деталями 
гальма визначали наступним чином. Спочатку 
вимірювали величину нормальних зусиль при-
тискання  внутрішньої  поверхні  фрикційної  
накладки до робочої  поверхні гальмівного 
шківа. Потім з урахуванням площі контакту 
кожного давача знаходили питомі наванта-
ження, що виникають  під досліджуваною ді-
лянкою фрикційної накладки. 
Величину питомих навантажень в зоні контак-
ту зовнішньої поверхні фрикційної накладки з 
внутрішньою поверхнею гальмівної стрічки 
контролювали наступним чином. На гальмів-
ний шків з попереднім натягом встановлювали 
бандаж з фрикційних накладок, знаючи вели-
чину початкових питомих навантажень (р1) 
між внутрішньою поверхнею фрикційних на-
кладок і робочою поверхнею гальмівного шкі-
ва. При замиканні гальма в процесі гальмуван-
ня реєстрували, при яких значеннях різниці 
натягів між набігаючою і збігаючою гілками 
стрічки відбувається зрив натягу між внутрі-
шніми парами тертя, що дозволяло чітко фік-
сувати момент початку  третьої стадії гальму-
вання. 
Для оцінки інтенсивності зношування накла-
док і визначення допустимої величини їхнього 
зношення використовували давач резисторно-
го типу. Випробування проводили в лаборато-
рних умовах на спеціальному стенді, основу 
якого становило модельне стрічково-
колодкове гальмо. 
На рис. 4.11 наведена конструктивна схема да-
вача згаданого типу. Необхідно зауважити, що 
точність вимірювання зношування давачем ре-
зисторного типу є дещо нижчою у порівнянні з 
іншими методами вимірювання цього параме-
тра (ультразвуковим, електричним, електрома-
гнітним, магнітним, газовим та ін.). Проте ос-
новна його перевага  полягає у простоті і ви-
сокій надійності, що є надзвичайно важливим, 










Рис. 4.11 Фрикційний вузол з термоелектродами термопар 
(А) і давачами зношування поверхонь фрикційної 
накладки: 1, 2  накладка з отворами і її робочі 
поверхні; 3, 4  гальмівна стрічка з отворами; 5  
ізоляційна втулка; 6  графітовий стрижень; 7  
виводи давача зношування 







Принцип роботи давача полягає у збільшенні 
опору резисторного шару (графітного стриж-
ня) при зменшенні його товщини в результаті 
зношування матеріалу фрикційної накладки. 
Переобладнана фрикційна накладка наведена 
на рис. 4.12. 
Оцінювання довговічності фрикційних накла-
док проводили за результатами  стендових ви-
пробувань модельного гальма при сталому на-
тягові збігаючої гілки стрічки з максимальним 
навантаженням 800 Н на його навантажуваль-
ному пристрої. При цьому частота обертання 
гальмівного шківа становила 200 хв-1. Після 
150-ти циклів гальмувань вимірювали лінійне 
зношування кожної накладки в трьох точках 
набігаючої ділянки її робочої поверхні. 
Рис. 4.12 Переобладнана фрикційна накладка: 1  да-
вачі зношування внутрішньої поверхні на-
кладки; 2, 3  термоелектроди термопар на 
набігаючій і збігаючій ділянці поверхні на-
кладки; 4  фрикційна накладка 
Одним з основних факторів, що суттєво впли-
ває на експлуатаційні параметри фрикційних 
вузлів гальм, є поверхнева температура в зоні 
тертя. 
При вимірюванні tП використана методика термометруван-
ня  зовнішніх багатопарних багатопарних  фрикційних вуз-
лів гальма і термопари типу хромель-алюмель діаметром 0,5 
мм  в   ізоляції  з   кремнієвоземистої  нитки,  просоченої 
термостійким лаком.  Поверхневі температури досягали 
250°C, похибка вимірів не перевищувала 5-7 °C [1, 48]  зав-
дяки індивідуальному таруванню (5 °C) кожної термопари. 
В загальному методика вимірювання поверхневих те-
мператур зовнішніх пар тертя гальма не відрізнялася від ме-
тодики, наведеної у роботах [23, 38]. 
Поверхневі температури внутрішніх пар тертя 
гальма вимірювали за допомогою галетного 
давача теплового потоку, який передається від 
бокової поверхні гальмівного шківа в оточую-
че повітря. 
Галетний давач теплового потоку містить у собі тер-
моелектроди, які взаємодіють з боковою поверхнею гальмі-
вного шківа. Усі термоелектроди приєднані до двох мідних 
термоелектродів, які зв’язані зі струмознімними дротами, 
під’єднаними до щіткового струмознімача. Основні елемен-
ти галетного давача розміщені у кожусі, який зверху  закри-
тий ізоляцією. У даного давача границя вимірювання густи-
ни теплового потоку складає 52 1010   2м
Вт ; інерційність – 
10,0 с; похибка вимірів +5,0%; кількість елементарних дава-
чів – 60; діаметр давача – 35,0 мм; товщина – 2,0 мм. 
Щітковий струмознімач призначений для ви-
мірювання сумарної електрорушійної сили, 
яку створює галетний давач теплового потоку, 
встановлений на боковій поверхні гальмівного 
шківа. Електрорушійна сила виникає у резуль-
таті різниці температур бокової поверхні галь-
мівного шківа та оточуючого повітря. 
Струмознімач має корпус, усередині якого 
знаходиться валик. Осі корпуса та валика ма-
ють ексцентриситет, що сприяє зміщенню йо-
го центра ваги нижче осі обертання, завдяки 
чому майже відсутнє коливання корпуса стру-
мознімача. Це дозволяє використовувати довгі 
графітові щітки. Пакет мідних кілець, вкритих 
із зовнішньої сторони сріблом та розділених 
електроізоляційним матеріалом (картоном) на-
саджений на валик та затиснутий гайкою. Ва-
лик встановлюється у підшипники, які вмон-
товані у корпусі струмознімача та закриті 
кришками. Зверху щітки мають пружини, які 
забезпечують постійний контакт із кільцями у 
міру їхнього зношування. У корпусі під кожну 
щітку виконане гніздо для стійкої та стабільної 
її роботи. Струмознімні внутрішні кільця ма-
ють вхідні клеми, до яких під’єднані струмоз-
німні дроти галетного давача теплового пото-
ку. Сумарна електрорушійна сила знімається з 
вихідних клем, які знаходяться на корпусі. 
Тарування галетних давачів проводиться так само, як і 
термопар, вмонтованих у деталі багатопарного фрикційного 
вузла  [1, 23, 38]. 
 
 
4.6 Результати досліджень та забезпечення             
працездатності багатопарних фрикційних вузлів гальм 
при їхній динамічній та тепловій навантаженості 
 
При проектуванні фрикційних вузлів, у 
першу чергу, керуються величиною їхньої ди-
намічної навантаженості, високі рівні якої зу-
мовлюють появу значних поверхневих темпе-
ратур. У зв'язку із цим для важконавантажених 
фрикційних вузлів крім правильного вибору 
конструктивних і геометричних параметрів 
дуже важливим є раціональний підбір контак-
туючих матеріалів, особливо для фрикційних 
накладок вузла тертя.  
Зупинимося на результатах першого етапу 
експериментальних досліджень динамічної наван-
таженості модельного стрічково-колодкового галь-
ма з рухомими фрикційними накладками. Насампе-
ред, проаналізуємо величини й характер зміни пи-
томих навантажень у фрикційних вузлах, а також 
деформацій гальмівної стрічки. 
На всіх етапах за отриманими експериментальними 
даними після їхньої статистичної обробки відповідно до 
вимог РД 50-690-89 при довірчій ймовірності 0,95 побудо-
вані графічні залежності. Для першого етапу останні 
представлені на рис. 4.13 а-г, що ілюструє  закономірності  
зміни  питомих навантажень у внутрішніх (а, б) і зовнішніх 
(в, г) фрикційних вузлах модельного стрічково-колодкового 
гальма при нерухомих фрикційних накладках. 
Проаналізуємо результати експериментальних дослі-
джень питомих навантажень у фрикційних вузлах гальма з 
нерухомими фрикційними накладками. З рис. 4.13 а, б 
випливає, що при натягу збігаючої стрічки в 400 Н питоме 
навантаження змінюється від 0,101 МПа на збігаючій гілці, 
до 0,281 МПа на набігаючій, тобто по довжині стрічки воно 
збільшилось у 2,78 рази. При натягу збігаючої гілки стрічки 
у 800 Н зміна питомого навантаження склала 0,205-0,581 
МПа, тобто збільшилась у 2,82 рази. Після обробки отрима-
них значень питомих навантажень методом регресивного 
аналізу були визначені розрахункові значення коефіцієнтів 
тертя. Встановлено, що при натягу збігаючої гілки стрічки в 
400 Н середнє значення коефіцієнта тертя склало 0,326, при 
натягу 800 Н  0,35. 
На рис. 4.13 в, м наведена зміна питомого на-
вантаження на першій і восьмій фрикційних накла-
дках. На першій накладці питоме навантаження 
плавно змінювалося від 0,098 МПа до 0,107 МПа, 
при цьому його зміна по довжині першої накладки 
склала 0,009 МПа. На восьмій накладці питоме на-
вантаження змінилося з 0,266 МПа до 0,298 МПа, 
тобто на 0,023 МПа. При порівняльному аналізі по 
мінімальних і максимальних значеннях питомих 
навантажень одержуємо, відповідно, що зазначені 
навантаження на восьмій фрикційній накладці у  
2,71 та в 2,78 рази є більшими, ніж на першій на-
кладці. 
     На рис. 4.13 наведені результати експериментальних 
досліджень питомих навантажень у внутрішніх (д, е) і 
зовнішніх  (ж, з) фрикційних вузлах модельного нетра-
диційного стрічково-колодкового гальма (з рухомими 
фрикційними  
      
 
   
   
   
   
   
   
   
   
   







































































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   








































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   







































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   






































   
   
   
   
   
   
   
   
   















































































накладками). Проведемо аналіз отриманих експе-
риментальних даних спочатку для внутрішніх, як 
найбільш навантажених фрикційних вузлів, а потім 
для зовнішніх. 
При натягу збігаючої гілки стрічки в 400 Н питоме на-
вантаження змінюється від 0,190 МПа на збігаючій гілці 
стрічки до 0,5 МПа на набігаючій гілці, тобто воно збіль-
шилось по довжині стрічки у 2,63 рази. При натягу збігаю-
чої гілки стрічки в 800 Н відбувається зміна питомого на-
вантаження з 0,245 МПа до 1,0 МПа, тобто воно збіль-
шилося у 4,08 рази. Після обробки отриманих значень пи-
томих навантажень методом регресивного аналізу були 
отримані розрахункові значення коефіцієнтів тертя. При 
цьому встановлено, що при натягу збігаючої гілки стрічки в 
400 Н усереднене значення коефіцієнта  тертя дорівнювало 
0,35, а при натягу в 800 Н  0,38. Як відомо, внутрішні 
фрикційні вузли нетрадиційного гальма основне наванта-
ження сприймають на кінцевій (заключній) стадії гальму-
вання. Перша ж (початкова) стадія гальмування ре-
алізується за допомогою роботи тільки зовнішніх 
фрикційних вузлів. Характер зміни питомих навантажень, 
які розвиваються зовнішніми фрикційними вузлами, пред-
ставлений на рис. 4.13 ж, з. При цьому в якості 
досліджуваних  фрикційних накладок були обрані перша й 
восьма накладки. При натягу збігаючої гілки стрічки в 400 
Н питоме навантаження на першій накладці плавно зміню-
валася від 0,05 МПа до 0,19 МПа (див. рис. 4.13 ж), його 
зміна склала 0,14 МПа. При натягу збігаючої гілки стрічки в 
800 Н питоме навантаження на восьмій накладці змінюва-
лося від 0,1 МПа до 0,4 МПа (див. рис. 4.13 з), тобто на 0,3 
МПа. При порівнянні по мінімальних і максимальних зна-
ченнях питомих навантажень одержуємо, відповідно, що 
зазначені навантаження на восьмій накладці в 1,9 і в 2,85 
рази є більшими, ніж на першій накладці. Таким чином, 
восьма (остання) накладка модельного стрічково-
колодкового гальма є не тільки найбільш навантаженою, 
але й має найбільш інтенсивну динаміку зміни питомих на-
вантажень по її ширині. 
Таким чином, на підставі отриманих експери-
ментальних даних по встановленню закономірнос-
тей зміни питомих навантажень у внутрішньому й 
зовнішньому фрикційному вузлах стрічково-
колодкового гальма з рухомими фрикційними на-
кладками можна зробити наступний висновок. 
У модельному нетрадиційному стрічково-
колодковому гальмі у внутрішніх фрикційних вуз-
лах при зусиллі натягу збігаючої гілки стрічки в 
400 Н питомі навантаження на її  набігаючій гілці у 
2,63 є більшими, ніж на збігаючій. У модельному 
гальмі з нерухомими фрикційними накладками  в 
2,78 рази. При збільшенні зусилля натягу збігаючої 
гілки стрічки до 800 Н розходження зазначеного 
параметра досягає 4,08 рази для нетрадиційного га-
льма та 2,82 рази для серійного, тобто питомі нава-
нтаження на набігаючій гілці стрічки у нетрадицій-
ному модельному гальмі в 1,44 рази перевищують 
цей параметр для гальма з нерухомими фрикційни-
ми накладками. Пояснюється це наявністю попере-
днього натягу при посадці бандажа на робочу по-
верхню гальмівного шківа. 
Зовнішні фрикційні вузли гальма починають 
гальмівний процес, тобто інтенсивно працюють на 
першій (початковій) стадії гальмування, що сприяє 
деякому розвантаженню внутрішніх фрикційних 
вузлів. 
На підставі проведених експериментальних дослі-
джень, що стосуються питомих навантажень, які розвива-
ються на поверхнях тертя зовнішніх і внутрішніх фрикцій-
них вузлів нетрадиційного гальма, а також за результатами 
виконаних розрахунків по оцінці коефіцієнтів тертя в їхніх 
парах тертя вдалося встановити взаємозв'язок між раціона-
льними значеннями перелічених вище експлуатаційних па-
раметрів досліджуваного гальма (рис. 4.14 а, б). 
З рис. 4.14 а видно, що для забезпечення ефек-
тивної роботи нетрадиційного стрічково-
колодкового гальма повинна мати місце різниця 
між питомими навантаженнями, що розвиваються 
на робочих поверхнях внутрішніх і зовнішніх фри-
кційних вузлів. Це досягається введенням попере-
днього натягу між внутрішніми поверхнями фрик-
ційних накладок і робочою поверхнею гальмівного 
шківа при посадці на ній  бандажа. Експеримента-
льними дослідженнями встановлено, що зі збіль-
шенням питомих навантажень у внутрішніх парах 
тертя зростає їхня різниця між внутрішніми й зов-
нішніми фрикційними вузлами. Це пояснюється 
тим, що при інтенсивному зростанні питомих нава-
нтажень (від 0,6 до 1,5 МПа) у внутрішніх фрик-
ційних вузлах відбувається миттєвий перехід від 
початкової стадії гальмування до заключної. 
На рис. 4.14 б проілюстрований взаємозв'язок 
раціональних  величин  коефіцієнтів  тертя  між парами тер-







Рис. 4.14 а, б Взаємозв’язок раціональних значень питомих 
навантажень (а) і коефіцієнтів тертя (б), які 
реалізуються у зовнішніх (р1, f1) і внутрішніх 




 Рис. 4.15 Закономірності зміни відносних деформацій 
ділянок гальмівної стрічки при розміщенні по 
дузі її охоплення фрикційних накладок зі сталим 
(1, 1/) і змінним (2, 2/) кроком: розрахункові (1, 2) 
і експериментальні (1, 2) дані: 1-8 і -  нуме-
рація зазору між накладками 
нішньому і внутрішньому фрикційних вузлах не-
традиційного гальма. Тут спостерігається протиле-
жна картина, оскільки коефіцієнт тертя в парах те-
ртя зовнішніх фрикційних вузлів повинен бути бі-
льшим, ніж у внутрішніх фрикційних вузлах. Різ-
ниця величин коефіцієнтів тертя в цих фрикційних 
вузлах на всьому інтервалі зміни їхніх величин ко-
ливається в межах від 0,05 до 0,1. Ця обставина га-
рантує наявність початкової стадії гальмування, що 
в остаточному підсумку сприяє не тільки знижен-
ню навантаженості внутрішніх фрикційних вузлів 
на заключній стадії гальмування, але й більш плав-
ній (без відчутних поштовхів і вібрацій) роботі га-
льма. 
Проаналізуємо отримані дані по деформації 
гальмівної стрічки. Докладніше зупинимося на ре-
зультатах експериментальних досліджень динаміч-
ної навантаженості різних типів фрикційних вузлів 
на третьому етапі випробувань. 
За отриманими експериментальними даними були 
побудовані графічні залежності відносних деформацій 
ділянок гальмівної стрічки модельного стрічково-
колодкового гальма. При цьому випробуванням піддавали 
стрічки з накладками, рівномірно встановленими на них, а 
також зі змінним кроком. Зусилля натягу збігаючої гілки 
стрічки склало SЗ=400 H (рис. 4.15).  
Величини відносних деформацій (див. рис. 
4.15, криві 1, 2) обчислені за залежністю (4.61). 
При виконанні даних розрахунків нумерація фрик-
ційних накладок велася з кінця збігаючої гілки 
стрічки з урахуванням того, що зусилля натягу збі-
льшуються в міру переходу по її довжині від збіга-
ючої до набігаючої гілки. 
Аналіз отриманих графічних залежностей, наведених 
на рис. 4.15, показав наступне. На ділянках збігаючих гілок  
стрічок (закінчуються в точці а), на яких розташовано три і 
дві накладки, встановлених, відповідно, з постійним і 
змінним кроком, розрахункові й експериментальні величи-
ни відносних деформацій майже не відрізняються. Пояс-
нюється це тим, що приріст зусилля натягу на даних 
ділянках гальмівної стрічки незначний. Криві 1 та 1/ майже 
збігаються,  відхилення розрахункових значень відносних 
деформацій ділянок гальмівної стрічки від експерименталь-
них величин не перевищує 3,0 %. Така точність для 
подібних розрахунків є дуже доброю. Відхилення розрахун-
кових величин відносних деформацій ділянок гальмівної 
стрічки (крива 2) від експериментальних значень є значно 
більшим і становить 6,0 %. Це пояснюється істотним змен-
шенням фактичного зазору між накладками при їхньому 
встановленні зі змінним кроком на набігаючій гілці стрічки. 
Ця обставина призвела до збільшення міцності даної ділян-
ки стрічки за рахунок близького розташування на ній на-
кладок, що зумовило деяку рівність відносних деформацій 
ділянок стрічки (див. рис. 4.15, прямі б і в) на набігаючій 
гілці. 
На рис. 4.16 а, б наведені закономірності зміни пито-
мих навантажень (а) і коефіцієнтів тертя (б) залежно від ку-
та охоплення гальмівною стрічкою зовнішніх поверхонь 
кожної рухомої фрикційної накладки ( = 37,5) у модель-
ному стрічково-колодковому гальмі при SЗ = 800 H. 
Отримані значення питомих навантажень об-
робляли методом регресивного аналізу, що дозво-
лило надалі одержати розрахункові значення кое-
фіцієнтів тертя в зовнішньому фрикційному вузлі 
гальма. Проаналізуємо закономірності зміни пито-
мих навантажень у його парах тертя. Мінімальна 
зміна питомих навантажень по дузі охоплення має 
місце на першій фрикційній накладці та становить 
0,035 МПа, а максимальна (0,085 МПа)  на вось-
мій накладці. Зони квазистабільних значень пито-
мих навантажень відзначені на збігаючих ділянках 
робочих поверхонь накладок, їхня довжина змен-
шується від першої до восьмої накладки (від 0,2 до 
0,05 рад). Таким чином, зі зростанням силової на-
вантаженості фрикційного вузла збільшуються не 
тільки питомі навантаження на поверхнях тертя, 
але й нерівномірність їхнього розподілу. 
Що стосується закономірностей зміни коефіцієнтів те-
ртя в зовнішніх фрикційних вузлах гальма (див. рис. 4.16 б), 
то тут необхідно виділити наступне. На противагу законо-
мірностям зміни питомих навантажень коефіцієнт тертя на 
першій накладці максимальний, а на восьмий  мінімаль-
ний. Мінімальна зміна коефіцієнта тертя на дузі охоплення 
має місце на восьмій фрикційній накладці й становить 0,05, 
а максимальна (0,18)  на першій накладці. Зони квазиста-
більних значень коефіцієнтів тертя відзначені на збігаючій 
ділянці поверхонь накладок, їхня довжина збільшується від 
першої до восьмої накладки (від 0,28 до 0,4 рад). Таким чи-
ном, зі зростанням силової навантаженості гальма 
коефіцієнт тертя зменшується, у важконавантаженому 
фрикційному вузлі він майже постійний по усій поверхні 









Рис. 4.16 а, б, в, г Закономірності зміни питомих наванта-
жень (а, в) і коефіцієнтів тертя (б, г) в 
залежності від кута охоплення 
гальмівною стрічкою  зовнішніх повер-
хонь рухомих фрикційних накладок в 
модельному стрічково-колодковому при          
SЗ = 800 Н 
міло, що у випадку високої силової навантаженості фрик-
ційного вузла надзвичайно велику роль у формуванні зна-
чень коефіцієнтів тертя відіграє тепловий фактор. 
Перейдемо до аналізу закономірностей зміни питомих 
навантажень   (рис. 4.16 в) і  коефіцієнтів тертя  (рис. 4.16 г) 
залежно від кута охоплення гальмівною стрічкою зовнішніх 
поверхонь кожної рухомої фрикційної накладки ( =75) у 
модельному стрічково-колодковому гальмі при SЗ = 800 H.  
Мінімальна зміна питомих навантажень на дузі охоп-
лення має місце на першій фрикційній накладці й становить 
0,075 МПа, а максимальна  (0,12 МПа)  на четвертій на-
кладці. Зони квазистабільних значень питомих навантажень 
відзначені на збігаючій ділянці поверхонь накладок, їхня 
довжина зменшується від першої до четвертої накладки (з 
0,3 до 0,1 рад). Таким чином, зі збільшенням ширини 
фрикційних накладок питомі навантаження по їхніх по-
верхнях розподіляються більш рівномірно. 
Аналіз закономірностей зміни коефіцієнтів тертя в 
зовнішніх фрикційних вузлах гальма (див. рис. 4.16 г) пока-
зав наступне. На противагу закономірностям зміни питомих 
навантажень зміна величини коефіцієнта тертя на першій 
накладці максимальна і становить 0,02, а на четвертій  
мінімальна (0,012). Зони квазистабільних значень ко-
ефіцієнтів тертя розташовані на збігаючій ділянці повер-
хонь накладок, їхня довжина зменшується від першої до 
четвертої накладки (з 0, 21 до 0, 46 рад). Таким чином, з ви-
користанням широких фрикційних накладок ( = 75) ко-
ефіцієнт тертя досягає більших значень тільки при високій 
силовій навантаженості фрикційного вузла. Для низькона-
вантажених фрикційних вузлів доцільніше використовувати 
вузькі фрикційні накладки (з  50). Це підтверджує  тео-
ретичні викладки про доцільність встановлення на 
збігаючій гілці накладок з меншою контактною площею. 
На підставі отриманих даних для двох кутів охоплення 
( = 37,5 і  = 75) стрічкою фрикційних накладок можна 
зробити наступний висновок. Зменшення коефіцієнта взає-
много перекриття позитивно впливає на стабілізацію коефі-
цієнта тертя, сприяючи збільшенню його середнього зна-
чення, і підвищує зносостійкість зовнішніх поверхонь фри-
кційних накладок гальма. Це пов'язане з тим, що при 
зменшенні kвз підвищується ефективність вимушеного охо-
лодження пари тертя, і при зазначених режимах наванта-
ження гальма переважний вплив на інтенсивність зношу-
вання фрикційних накладок має теплова навантаженість. 
Крім того, при зменшенні коефіцієнта взаємного перекриття 
нерівномірність розподілу питомих навантажень при пере-
ході від збігаючої ділянки робочої поверхні попередньої на-
кладки до набігаючої ділянки поверхні наступної накладки 
помітно знижуються. При цьому необхідно відмітити, що 
ефективність фрикційних вузлів гальма зі зменшенням ко-
ефіцієнта взаємного перекриття падає. На довжину зон ква-
зистабільних значень досліджуваних параметрів впливає 
величина силової навантаженості гальма. При її зростанні 
відбувається збільшення площі фактичного контакту робо-
чих поверхонь фрикційного вузла і падіння коефіцієнта тер-
тя. Збільшення коефіцієнта взаємного перекриття призво-
дить до скорочення зони квазистабільних значень питомих 
навантажень і коефіцієнтів тертя. Дослідження показали, 
що зі збільшенням довжини зон квазистабільних значень 
зазначених параметрів темп зростання поверхневої темпе-
ратури в процесі гальмування різко знижується. 
Дещо інакшою є картина зміни питомих навантажень і 
коефіцієнтів тертя у багатопарних фрикційних вузлах з 
непідпружиненими накладками. 
На рис. 4.17 а, б представлені закономірності зміни 
питомих навантажень (а) і коефіцієнтів тертя (б) на 
зовнішніх (1) і внутрішніх (2) поверхнях накладок багато-
парних фрикційних вузлів модельного стрічково-
колодкового гальма після 150-ти гальмувань. Криві отри-
мані при випробуванні 10-ти  накладок  нового бандажа, 
охопленого гальмівною стрічкою з натягом збігаючої гілки 
в 800 Н. Ділянки кривих 1 та 2 (див. рис. 4.17 а) свідчать 
про те, що на зовнішніх і внутрішніх поверхнях четвертої-
сьомої накладок має місце вирівнювання питомих  наванта-
жень  у  зоні  їхніх максимальних величин. При цьому 
різниця питомих навантажень, які розвиваються у 
внутрішньому й зовнішньому фрикційному вузлах, 
змінюється в межах від 0,05 до 0,125 МПа, відповідно. За-
кономірності зміни коефіцієнтів тертя в зовнішніх і 
внутрішніх парах тертя (див. рис. 4.17 б) мають різну про-
тяжність зон стабільних значень:  у зовнішніх парах тертя 
меншу, у внутрішніх  більшу. Пояснюється це відсутністю 
постійного щільного контакту між ділянками внутрішньої  








Рис. 4.17 а, б Закономірності зміни питомих навантажень (а) 
і коефіцієнтів тертя (б) на зовнішніх (1) і вну-
трішніх (2) поверхнях багатопарних фрикцій-
них вузлів модельного гальма після 150-ти  
гальмувань для 10-ти накладок бандажа охоп-
лених гальмівною стрічкою при SЗ = 800 Н  
верхнями фрикційних накладок при її затягуванні на першій 
стадії гальмування. 
З метою підвищення терміну служби багатопарних 
фрикційних вузлів   стрічково-колодкового гальма бурової 
лебідки необхідно нарівні з пошуком нових більш тепло- та 
зносостійких  фрикційних матеріалів і правильним їхнім під-
бором для зовнішніх та внутрішніх пар тертя розробити 
конструктивні та технологічні заходи, які сприятимуть 
створенню найкращих умов роботи поверхонь фрикційних 
накладок. 
Основними чинниками, що впливають на коефіцієнт 
тертя та зносостійкість поверхонь фрикційних накладок, і 
від яких першочергово залежить працездатність багатопар-
них фрикційних вузлів стрічково-колодкового гальм бурових 
лебідок, є температури, які розвиваються на поверхнях тер-
тя, та їхній розподіл по глибині тіл, що утворюють пари те-
ртя. Відомо, що температури змінюють фізико-механічні 
властивості матеріалу накладок у поверхневому шарі та 
сприяють утворенню проміжних шарів із властивостями та 
структурою, які суттєво відрізняються від початкових, що 
різко змінює характер взаємодії елементів тертя. З підви-
щенням температури зовнішньої та внутрішньої поверхонь 
накладок їхня опірність стиранню зменшується, внаслідок 
чого найсильніше зношуються внутрішні поверхні накла-
док, що працюють у парі з ободом гальмівного шківа лебід-
ки, який найбільш нагрівається. 
Зупинимося на аналізі експериментальних даних, які 
стосуються закономірностей зміни поверхневих температур 
зовнішніх та внутрішніх пар тертя багатопарних фрикційних 
вузлів модельного стрічково-колодкового гальма при різних 
натягах гальмівної стрічки після закінчення циклічних га-
льмувань (рис. 4.18 а, б, в). 
Як видно з рис. 4.18 а та рис. 4.18 б зовнішні пари тер-
тя нагріваються до 250 °С, у той час як внутрішні – до 300 
°С при натягові гальмівної стрічки SЗ = 800 Н в результаті 
виконання гальмом 150-ти циклічних гальмувань. Як у пер-
шому, так і у другому випадку поверхнева температура 
зовнішніх і внутрішніх пар тертя гальма була значно ниж-
чою, ніж допустима температура для матеріалу накладки 
ФК-24А, яка дорівнює 390 °С. Відмінність у поверхневих 
температурах на зовнішніх парах тертя при натягу гілок 





Рис. 4.18 а, б, в  Закономірності зміни поверхневих те-
мператур зовнішньої (а) і 
внутрішньої (б) та усіх пар тертя (в) 
багатопарних фрикційних вузлів мо-
дельного стрічково-колодкового 
гальма при натягах збігаючої гілки 
стрічки SЗ = 400 Н (1) і SЗ = 800 Н (2) 
після 150-ти циклічних гальмувань     
а)  Зовнішні пари тертя б) Внутрішні пари тертя 
в) 
25,0 °С, а після закінчення сто п’ятдесятого галь-
мування – 60,0 °С. Інтенсивність приросту поверх-
невих температур у внутрішніх парах тертя при 
вказаних режимах натягу гальмівної стрічки є дещо 
іншою. Так, на шістдесятому гальмуванні вона 
складає 40,0 °С, а на сто п’ятдесятому  45,0 °С. 
Пояснюється це тим, що швидкості ковзання повер-
хонь тертя зовнішніх фрикційних вузлів є приблизно у 2,0-
2,5 рази вищими, ніж у внутрішніх парах тертя гальма. Крім 
того, майже однаковий приріст поверхневих температур 
внутрішніх пар тертя пояснюється деякою стабілізацією за-
гального теплового стану ободу гальмівного шківа. 
Аналіз закономірностей зміни поверхневих темпера-
тур усіх внутрішніх пар тертя модельного гальма представ-
лено на рис. 4.18 в. З даних графічних залежностей (криві 1 
та 2), що відповідають натягам збігаючої гілки стрічки, від-
повідно, SЗ = 400 Н та SЗ = 800 Н після виконання 150-ти 
циклічних гальмувань на внутрішніх поверхнях четвертої, 
п’ятої, шостої та сьомої накладок, що потрапляють під се-
редню частину гальмівної стрічки, відбувалось 
вирівнювання поверхневих температур. Ця обставина свід-
чить про те, що у зоні поверхневих температур 265,0-295,0 
°С внутрішніх пар тертя гальма можливо одержати 
стабільні питомі навантаження, а також коефіцієнти тертя і 
одержати майже сталі зносо-фрикційні характеристики зга-
даних вище пар тертя. 
На основі вищенаведеного перейдемо до розгляду до-




4.7 Довговічність накладок різних типів фрикційних 
вузлів стрічково-колодкового гальма 
 
При оцінці ресурсу різних типів фрикцій-
них вузлів стрічково-колодкових гальм буро-
вих лебідок виділяють елемент, найбільш сла-
бкий до термічної дії. Таким елементом тертя є 
фрикційна накладка. Зношування фрикційної 
накладки відбувається по контурній ділянці 
контакту, геометрія якого у більшості випадків 
визначається конструкцією й поводженням 
металевого елемента пари тертя в процесі ро-
боти гальма. Порівняно малі теплові деформа-
ції металевого елемента тертя призводять до 
локалізації навантаження в окремих зонах ко-
нтакту, що зумовлює підвищене зношування 
фрикційних накладок. 
Незважаючи на відсутність у цей час відповід-
них засобів випробувань, зміст яких полягає у під-
тримуванні постійних значень швидкостей ковзан-
ня і натягів збігаючої гілки гальмівної стрічки при 
дослідженні зносо-фрикційних властивостей одна-
кових пар тертя у фрикційних вузлах стрічково-
колодкового гальма з рухомими фрикційними на-
кладками, встановленими на гальмівному шківі з 
різними кроками, все-таки вдалося домогтися іден-
тичності характеру їхньої зміни, а також рівності 
абсолютних значень моментів тертя. Внаслідок 
цього отримані величини робіт тертя відрізняються 
незначно, а результати по зношуванню є порівню-
ваними. 
При вивченні процесів тертя у зовнішньому і внутрі-
шньому фрикційному вузлах гальма виходили з двох поло-
жень. Перший підхід базується на розгляді процесу зношу-
вання як детермінованого, а випадкові варіації в його проті-
канні пов'язані з впливом контрольованих і врахованих па-
раметрів, до яких належать наступні величини: натяг  
збігаючої гілки гальмівної стрічки, питомі навантаження, 
швидкості ковзання, коефіцієнти тертя, поверхневі темпера-
тури й т. ін. Для другого підходу характерним є погляд на 
процеси зношування як на стохастичні по своїй природі. 
При такому підході не тільки не ігноруються випадкові 
варіації процесу зношування поверхонь фрикційних накла-
док вузлів тертя, але й ретельно вивчаються закономірності, 
які ними керують. 
Наявність з’єднувальних пружин у бандажі з 
рухомими фрикційними накладками забезпечує 
змінюваність коефіцієнтів взаємного перекриття у 
зовнішньому і внутрішньому фрикційному вузлах 
гальма в процесі гальмування. Перейдемо до аналі-
зу експериментальних даних по зношуванню робо-
чих поверхонь фрикційних накладок різних типів 
фрикційних вузлів модельного стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки. 
Відомо, що пари тертя фрикційних вузлів пра-
цюють при змінних питомих навантаженнях, 
швидкостях ковзання, коефіцієнтах тертя, поверх-
невих температурах і т. ін. Нестабільність експлуа-
таційних параметрів гальма є одним з основних фа-
кторів, що не дозволяє підтримувати сталі режими 
роботи його фрикційних вузлів. 
Дослідження інтенсивності зношування зовні-
шніх і внутрішніх поверхонь накладок нетрадицій-
ного гальма в лабораторних умовах при сталому 
режимі тертя велося залежно від величин виникаю-
чих питомих навантажень і поверхневих темпера-
тур. У стендових умовах при циклічних гальмуван-
нях стрічково-колодковим гальмом з рухомими 
фрикційними накладками можна скористатися 
приблизним розв’язком для оцінки величини зно-
шування на підставі залежностей по усередненим 
за цикл гальмування значенням питомих наванта-
жень і пари тертя. При цьому лінійне зношування 
зовнішньої або внутрішньої поверхні фрикційної 









                                                      (4.3) 
де Іл  середня за цикл гальмування інтенсивність лінійного 
зношування досліджуваних поверхонь накладки незалежно 
від стадії гальмування; Атр  робота тертя, що виконується 
фрикційним вузлом за один цикл гальмування; трА  сума-
рна номінальна площа тертя. 
Дослідження інтенсивності зношування 
зовнішніх і внутрішніх поверхонь фрикційних 
накладок нетрадиційного гальма показали, що 
при сталому режимі тертя величина їхнього 
зношування визначається двома факторами: 
величиною сталої поверхневої температури й 
значенням її приросту. Як відомо, значення 
сталих поверхневих температур залежать від 
величини номінальних питомих навантажень, 
що розвиваються у фрикційних вузлах гальма, 
закономірності зміни яких були досліджені у 
попередньому розділі.  
Особливий інтерес становить оцінка дов-
говічності широких фрикційних накладок. До-
слідженням піддавали чотирьох-, шести й во-
сьминакладкові бандажі, попередній натяг 
яких  при посадці на робочу поверхню гальмі-
вного шківа забезпечував сталість значень ко-
ефіцієнта взаємного перекриття у внутріш-
ньому фрикційному вузлі гальма. 
На рис. 4.19 а, б, в представлені закономі-
рності зміни величини зношування робочих 
поверхонь фрикційної накладки (а, б) і накла-
док (в) з різними кутами охоплення (1, 1/   
=75; 2, 2/   = 50; 3, 3/   = 37,5). Дані 
отримані при дослідженнях різних типів фри-
кційних вузлів модельного стрічково-
колодкового гальма з рухомими накладками 









Зовнішня поверхня накладки 
Рис. 4.19 а, б, в Закономірності зміни величин зношування 
поверхонь фрикційної накладки (а, б) і на-
кладок (в) з кутами охоплення (1, 1’  
=75,0; 2, 2’   = 50,0; 3, 3’   = 37,5) 
при випробовуваннях різних типів фрик-
ційних вузлів модельного стрічково-
колодкового гальма при 150-ти циклічних 
гальмуваннях    
в)  SЗ = 800 Н 
стрічки 800 Н.  
Перейдемо до аналізу отриманих експе-
риментальних даних по зношуванню робочих 
поверхонь накладок фрикційних  вузлів галь-
ма. Із графічних  залежностей  інтенсивності 
зношування зовнішньої (див. рис. 4.19 а) і 
внутрішньої (див. рис. 4.19 б) поверхонь фри-
кційної накладки  видно, що зі збільшенням 
коефіцієнта взаємного перекриття вона зрос-
тає. При цьому інтенсивність зношування вну-
трішньої поверхні накладки з її кутом охоп-
лення 75 по завершенні 150-ти циклічних га-
льмувань (див. рис. 4.19 б, крива 1/) у 1,5 рази 
є вищою, ніж зовнішньої поверхні (див. 
рис.4.19 а, крива 1/). При кутах охоплення в 
50 та 37,5 зазначені значення, відповідно, 
становлять 1,21 і 1,17 рази. Пояснюється це рі-
зною тривалістю роботи зовнішніх (2,0 с) і 
внутрішніх (9,0 с) поверхонь фрикційної на-
кладки, а також дією в зонах контакту різних 
питомих навантажень і поверхневих темпера-
тур. При цьому необхідно відзначити, що зі 
збільшенням ширини накладки інтенсивність 
її зношування зростає. Це зумовлено погір-
шенням умов тепловідведення від збільшеної 
контактної площі елементів тертя, що призво-
дить до їхнього перегріву. 
Деяке розходження результатів експеримен-
тальних досліджень інтенсивності зношування 
робочих поверхонь фрикційних накладок різ-
них типів фрикційних вузлів гальма (див. рис. 
4.19 в) при однаковому сумарному значенні 
коефіцієнта взаємного перекриття зумовлене 
неоднаковістю значень коефіцієнтів взаємного 
перекриття для кожної окремої накладки. Це 
вплинуло й на фактичні величини температур-
них   градієнтів   у  зовнішньому  і   внутріш-
ньому фрикційних вузлах досліджуваного га-
льма. Однакові величини зношування внутрі-
шніх і зовнішніх робочих поверхонь накладок 
різних типів фрикційних вузлів гальма при їх-
ніх дослідженнях у лабораторних умовах мо-
жуть бути отримані тільки в тому випадку, 
якщо крім рівностей швидкостей ковзання, пи-
томих навантажень, об’ємної й поверхневої 
температур однаковими будуть і температурні 
градієнти. 
При кутах охоплення накладкою 37,5 
(див. рис. 4.19 в, криві 3, 3/) і 50 (див. рис. 
4.19 в, криві 2, 2/) спостерігається деяке вирів-
нювання зношування на робочих поверхнях 
накладок. Пояснюється це тим, що у стрічко-
во-колодковому гальмі з рухомими фрикцій-
ними накладками в процесі гальмування їхні 
зовнішні поверхні весь час потрапляють під 
різні гілки гальмівної стрічки. Крім того, на 
певних стадіях гальмування фрикційні наклад-
ки є рухомими не тільки відносно гальмівної 
стрічки, але й відносно робочої поверхні галь-
мівного шківа. 
Дослідимо інтенсивність зношування робочих 
поверхонь непідпружинених накладок багато-
парних фрикційних вузлів гальма. Закономір-
ності зміни величин лінійного зношування ро-
бочих поверхонь фрикційної накладки та на-
кладок, що потрапляють у процесі циклічних 
гальмувань під гальмівну стрічку, представле-
ні на рис. 4.20 а, б, в. Випробування проводи-
ли з різними зусиллями натягу збігаючої гілки 
стрічки (400 Н і 800 Н) при 60-ти й 150-ти ци-
клах гальмування. Розходження у лінійному 
зношуванні зовнішньої поверхні накладки при 
згаданих режимах навантаження гальма після 
60-ти циклів становить 45,5 мкм, після 150-ти 
циклів  156,0 мкм, внутрішньої поверхні  
65,0 мкм і 187,0 мкм, відповідно (див. рис. 4.20 
а, б).  Розходження у лінійних зношеннях по-
верхонь накладки пояснюється неоднаковим 
тепловим фактором, що діє в зовнішньому та 
внутрішньому фрикційному вузлах. 
Закономірності зміни величин лінійного зно-
шування робочих поверхонь накладок багато-
парних фрикційних вузлів модельного стріч-
ково-колодкового гальма при 150-ти цикліч-
них навантаженнях представлені на рис. 4.20 в 
(крива 1 відповідає мінімальному натягу збі-
гаючої гілки гальмівної стрічки, SЗ = 400 Н; 
крива 2  максимальному, SЗ = 800 Н). Криві 1 
і 2  є подібними до кривих зміни питомих на-
вантажень, що діють у зовнішніх і внутрішніх 
парах тертя (див. рис. 4.20 в). У цьому випадку 
мова йде про вирівнювання величини лінійно-
го зношування зовнішніх і внутрішніх повер-
хонь четвертої, п’ятої, шостої і сьомої фрик-
ційних накладок, на поверхнях яких розвива-
ються однакові питомі навантаження 0,59 
МПа. При цьому розходження в лінійних зно-
шуваннях зовнішніх поверхонь перелічених 
вище накладок при SЗ = 400 Н і SЗ = 800 Н ста-
новить 38,5 мкм, а для внутрішніх поверхонь  
39,0 мкм. 
Таким чином, у багатопарних фрикційних вузлах мо-
дельного стрічково-колодкового гальма з рухомими фрик-
ційними накладками можливе вирівнювання питомих нава-
нтажень при їхніх максимальних значеннях і, як наслідок, 










Внутрішня поверхня накладки 
Внутрішні поверхні накладок 
Зовнішня поверхня накладки 
 






Рис. 4.20 а, б, в Закономірності зміни величин лінійного  
зношування поверхонь фрикційних на-
кладок (а, б) і накладок (в) багатопарних 
фрикційних вузлів модельного стрічко-
во-колодкового гальма при 150-ти 
циклічних гальмуваннях при SЗ = 400 Н 




внутрішніх пар тертя, чого не можна сказати  про 
пари тертя серійного гальма. 
В даних експериментальних дослідженнях ба-
гатопарних фрикційних вузлів стрічково-
колодкових гальм бурових лебідок розглянуто дві 
поверхні фрикційної накладки та дві поверхні ме-
талевих фрикційних елементів, тобто гальмівної 
стрічки та шківа. Експериментальні дослідження 
внутрішніх та зовнішніх пар стрічково-колодкових 
гальм вимагають розроблення методів визначення 
експлуатаційних параметрів окремо при квазилі-
нійній, квазисинусоїдальній та квазипараболічній 
закономірностях зміни зі взаємозв’язаними сило-
вими, тепловими та знософрикційними властивос-
тями їхніх пар тертя. При цьому необхідно ліміту-
вати допустимі обмеження швидкісного, динаміч-
ного та теплового режимів роботи пар тертя гальм, 
які забезпечували б працездатний стан гальмівної 
системи бурової лебідки.   
Таким чином, проведений аналіз експеримен-
тальних даних з динамічної навантаженості 
фрикційних вузлів нетрадиційного стрічково-
колодкового гальма став підставою для розро-











Геометричні характеристики зовнішніх і внутрі-






1 2 3 4 
Кількість фрикційних накла-
док, шт. 4 6 8 
Ширина накладки, мм 327,25 218,17 163,62 
Площа робочої поверхні однієї 
накладки, мм2 75922,0 50615,4 37959,8 
Кут охоплення накладкою 
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криття зовнішніх фрикційних 
вузлів гальма (k1) 
min 
max 
0,805 0,824 0,81 
Коефіцієнт взаємного пере-
криття внутрішніх фрикційних 
вузлів гальма (k2) 
0,833 
Відношення сумарної площі 
зовнішніх поверхонь накла-
док, які знаходяться під набі-
гаючою та збігаючою гілками 
стрічки гальма,  Ан/Аз 
1,045 1,027 1,122 
 
Таблиця 4.2 
Характеристики зовнішніх і внутрішніх багатопарних фри-
кційних вузлів з непідпружиненими накладками гальма 
Пари тертя Параметри 
зовнішні внутрішні 
Кількість фрикційних накладок на шкі-
ві, шт.  13 
Зазор між фрикційними накладками, мм 8,462 1 
Маса фрикційної накладки, кг 2,904 
Ширина фрикційної накладки, мм 120 
Товщина фрикційної накладки, мм 45 
Площа робочої поверхні фрикційної 
накладки, мм2 
24360 27360 
Площа робочої поверхні фрикційних 
накладок, мм2 
316680 355680 
Маса гальмівної стрічки, кг 9,654 
Ширина гальмівної стрічки, мм 230 
Товщина гальмівної стрічки, мм 3 
Кут охоплення гальмівної стрічки пове-
рхонь фрикційних накладок 270 
Площа робочої поверхні гальмівної 
стрічки, мм2 282600 
Маса гальмівного шківа, кг 235,855 
Площа робочої поверхні гальмівного 
шківа, мм2 376800 


















































































   
   
   
   
   
   
   
   








































   
   
   
   
   
   
   
   
























   
   
   
   
   
   
   
   
   





Рис.4.4 а, б Залежність динамічного (а, г) і статичного (б, в) коефіцієнтів 
взаємного перекриття зовнішніх (1) і внутрішніх (2) пар 
тертя фрикційних вузлів з підпружиненими (I) і непід-
пружиненими (II) накладками в модельному гальмі на рі-













Рис.4.5 а, б  Гальмівна стрічка (розгорнута) модельного 
гальма з розташованими на ній фрикційни-
ми накладками з рівномірним (а) та змін-






Рис.4.6 а, б  Закономірності зміни питомих навантажень 
у внутрішніх парах тертя натурного стріч-
ково-колодкового гальма при різних кутах 
охоплення накладкою робочої поверхні га-
















































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   


































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   





































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   




































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   




































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   






































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   















































































   
   
   
   
   
   
   







































   
   
   
   
   
   
   










































   
   
   
   
   
   
   









































       Перемикач в  
         положенні  
       Переми-
кач  в  
Рис.4.9 а, б Мостові схеми під’єднання тензодавачів для  вимірювання де-
формацій (а) гальмівної стрічки і поверхневих температур 
(б) пар тертя фрикційних вузлів гальма: R, T  активні і ком-
пенсаційні опори; S, U, B  опори: повні окремих гілок лан-
цюгів мостів і внутрішнього джерела: А  амперметр; a-c-d, 
a-b-d  затискувачі; Va, Vb, Vd  компенсуючі лінії моста 
Рис.4.10 Схема встановлення п’єзоелектричних да-
вачів на деталі фрикційного вузла:1, 2, 3  
накладка із зовнішньою і внутрішньою по-
верхнями; 4  шар клею; 5  
п’єзоелектричні давачі; 6  станіолева про-
кладка; 7, 8  гальмівний шків і його робоча 












Рис.4.11 Фрикційний вузол з термоелектродами термопар (А) і давача-
ми зношування поверхонь фрикційної накладки: 1, 2  на-
кладка з отворами і її робочі поверхні; 3, 4  гальмівна стрі-
чка з отворами; 5  ізоляційна втулка; 6  графітовий стри-
жень; 7  виводи давача зношування 
Рис.4.12 Переобладнана фрикційна накладка: 1  давачі 
зношування внутрішньої поверхні накладки; 2, 
3  термоелектроди термопар на набігаючій і 
збігаючій ділянці поверхні накладки; 4  фрик-
ційна накладка 
3 4 7 5 6 1 2 
      
   
   
   
   
   
   
   
   
   







































































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   







































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   






































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   




































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   




















































































Рис.4.15 Закономірності зміни відносних деформацій ділянок гальмівної 
стрічки при розміщенні по дузі її охоплення фрикційних на-
кладок зі сталим (1, 1’) і змінним (2, 2’) кроком: розрахункові 
(1, 2) і експериментальні (1,2) дані: 1-8 і -  нумерація за-
зору між накладками 
Рис.4.14 а, б Взаємозв’язок раціональних значень питомих навантажень (а) 
і коефіцієнтів тертя (б), які реалізуються у зовнішніх (р1, 




ЗАСОБИ ПІДВИЩЕННЯ ПРАЦЕЗДАТНОСТІ 
 РІЗНИХ ТИПІВ ФРИКЦІЙНИХ ВУЗЛІВ  
СТРІЧКОВО-КОЛОДКОВИХ ГАЛЬМ  
БУРОВИХ ЛЕБІДОК 
 
5.1 Умови обмеження працездатності багатопарних 
фрикційних вузлів стрічково-колодкових гальм бурових 
лебідок 
  
Умови обмеження працездатності багатопарних фрик-
ційних вузлів стрічково-колодкових гальм бурових лебідок 
розглядаються з точки зору лімітування: зусилля, яке при-
кладається до важеля керування гальмом; допустимої пове-
рхневої температури для матеріалу фрикційної накладки та 
питомої гальмівної потужності, яка розвивається фрикцій-
ними вузлами гальма. 
Приріст повної роботи тертя при гальмуванні багато-
парними фрикційними вузлами гальма при спуску і-ої свіч-
ки у свердловину дорівнює сумі робіт поступально-















А                
(5.1) 
де G  – загальна вага, що діє на гак кронблока; гv  – лінійна 





 ; нR  – радіус навивки каната 
на барабан;    –  кутова швидкість обертання барабана ле-
бідки; к  – кратність поліспаста талевої системи; сG – зага-
льна вага гальмівних стрічок; сv – лінійна швидкість пере-
міщення гальмівної стрічки;  ..лбI – сумарний момент інер-
ції бурової лебідки, що включає в себе моменти інерції: вла-
сне барабана з навитим канатом, гальмівних шківів зі спеці-
альними ребордами та з рухомими фрикційними накладка-
ми на його робочих поверхнях (зазначений сумарний мо-
мент інерції бурової лебідки зведено до її гальмівного вала). 
Вважаючи, що під час гальмування приріст повної ро-
боти зумовить приріст теплової енергії багатопарних фрик-
ційних вузлів стрічково-колодкового гальма, можна записа-
ти рівняння балансу: 
QАТ  .                  
(5.2) 













      
(5.3) 
де шm , сm  – маси: шківа з рухомими фрикційними наклад-
ками; гальмівної стрічки; зс , зс  – зведені теплоємності пар 
тертя: „шків-накладка”, „стрічка-накладка”; t , t  – при-
ріст поверхневої температури внутрішньої та зовнішньої 
пари тертя за час спуску і-ої свічки у свердловину;       ..пт , 
..пт
  – коефіцієнти розподілу теплових потоків у внутрі-
шніх та зовнішніх парах тертя. 
Використовуючи вирази (5.1) та (5.3) з урахуванням 
(5.2), визначимо закономірність зміни кутової швидкості 
барабана з залежності від числа свічок, що спускаються у 
свердловину. При цьому верхньою границею температури 
на поверхні тертя гальмівного шківа вважатимемо допусти-
му температуру матеріалу фрикційної накладки, тобто 




















































   (5.4) 










, вираз (5.4) 



























































..  – ККД талевої системи;  – ККД одного 
гальмівного шківа; 0M – момент від талевої системи, турбо-
бура і ОБТ (обважнених бурильних труб); M  – момент від 
ваги однієї свічки у рідині, що знаходиться у свердловині;    
N  – кількість свічок, спущених у свердловину. 
Вираз (5.2) можна  представити у спрощеному вигляді: 








            (5.6) 
де тM  – гальмівний момент, що розвивається фрикційними 
вузлами гальма; 0 – початкова кутова швидкість гальмів-
ного шківа;   – час гальмування. 
Із залежності (5.6) визначаємо початкову кутову шви-
дкість гальмівного шківа: 














 .   
(5.7) 
Таким чином, знаючи кутову швидкість гальмівного 
шківа на початку першої стадії гальмування та закономір-
ності її зміни протягом всього періоду гальмування, можна 
визначити кількість свічок, яку можливо спустити у сверд-
ловину за умови досягнення внутрішніми парами гальма 
допустимої температури для матеріалу фрикційної наклад-
ки. 
При цьому використовуємо залежності для визначення 
повної роботи сил тертя за час гальмування при різних за-
кономірностях обертання гальмівного шківа у багатопарних 
фрикційних вузлах стрічково-колодкових гальм бурових 
лебідок, викладених у роботі [23] (табл. 5.1). У наведених 
залежностях (5.8)-(5.13) використані наступні позначення: 




с  ; зкS  – сила натягу збігаючої гілки гальмівної стрічки 
на другій стадії гальмування; 1f , 2f – коефіцієнти тертя 
між: робочою поверхнею шківа та внутрішньою поверхнею 
накладки; внутрішньою поверхнею гальмівної стрічки та 
зовнішньою поверхнею накладки;  – центральний кут, 
який  відповідає  статичному  коефіцієнту  перекриття внут- 
Таблиця 5.1 
Залежності для визначення поточних значень кутової швид-
кості при різних закономірностях їхньої зміни та повної ро-
боти сил тертя за час гальмування у багатопарних фрикцій-

















































































































































0   – кутове прискорення гальмівного шківа. 
Визначення закономірності зміни коефіцієнта розподі-
лу теплового потоку з плином  часу у багатопарних фрик-
ційних вузлах стрічково-колодкових гальм є предметом 
особливих досліджень. Розрахункові дані по натягах галь-
мівних стрічок та гальмівних моментах наведені у додатках 
Б та В. Розрахунки виконані згідно із залежностями (2.11) та 
(2.32). 
У зв’язку з тим, що теплоємність і температуропровід-
ність матеріалів ободу шківа та фрикційної накладки в за-
лежності від температури змінюються несуттєво (додаток Г, 
рис. Г.1 а, б, в), з достатньою для інженерних розрахунків 
точністю вираз (5.4)  на прикладі бурової лебідки У2-5-5 








                           
(5.14) 
Під час експериментальних досліджень керування 
процесом спуску відбувається зусиллям бурильника, при-
кладеного до важеля бурової лебідки. Зусилля на важелі 
можна визначити наступним чином. За час t на шляху тертя 
у зовнішніх та внутрішніх фрикційних вузлах гальма 
  ;01 пш tRl              ,2 кшtRl   
де  шR  – радіус зовнішньої поверхні фрикційної накла-
дки;   – товщина фрикційної накладки; силою тертя  здійс-
нюватиметься робота: 





F визначаються за залежностями 






















                 (5.16) 
 ,1111
2
...   nffpт niePuF
               
(5.17) 
де pu – передавальне відношення системи важелів гальма. 
З рівностей (5.1) та (5.15) отримуємо вираз для визна-
чення зусилля, що прикладається бурильником до важеля 
бурової лебідки: 







































     (5.18) 
Експериментальні дослідження вітчизняних та закор-
донних авторів [10] показали, що зазвичай 25,4fe  (для 
серійного гальма У2-5-5). Для останнього залежність (5.18) 
набуває наступного емпіричного вигляду: 
.1,17875,117,39  NP               
(5.19) 
Більш інформативним параметром у стрічково-
колодкових гальмах бурових лебідок є питома потужність 




Питома потужність гальмування, що розвивають внут-
рішні фрикційні вузли гальма, визначається наступною за-
лежністю: 
,111 vpfPт                  
(5.20) 
де 1p – питомі навантаження, що діють у внутрішніх парах 
тертя гальма; 1v – швидкість ковзання внутрішніх пар тертя 
гальма. 
На основі одержаних формул (5.4), (5.18) та (5.19) для 
внутрішніх пар тертя (як найбільш навантажених) побудо-
вані графічні залежності вигляду  
 11 vv  ;   N  . 
Вказані графічні залежності представлені на рис. 5.1 та 
рис. 5.2. На рис. 5.3 наведена номограма для вибору сили F, 
що прикладається до важеля керування гальмом. Зміною F 
відбувається керування спуском бурильної колони у сверд-
ловину з урахуванням питомої потужності гальмування, що 
реалізується внутрішніми парами тертя гальма, глибини бу-
ріння та швидкості обертання барабана лебідки У2-5-5. 
Порядок визначення Fр на рис. 5.3 показано пунктир-




З вищенаведеного випливає, що найбільш енергоєм-




5.2 Визначення теплових втрат гальмівних шківів 
 
Стрічково-колодкове гальмо бурової лебідки у більшо-
сті випадків працює у режимі повторно-короткочасних га-
льмувань. При такому режимі роботи за цикл ( огц ttt  ) 




























   
 
   
   
   


















   
   
   


















   
   
   


































   
   
   




















   
   
   




















   
   
   




















   
   
   


















   
   
   
   
   
   
   


















































































































































































вузлів, частково витрачається на нагрівання зовнішніх та 
внутрішніх пар тертя, частково відводиться від їхніх повер-
хонь в навколишнє середовище. Відведення теплоти здійс-
нюється випромінюванням, вимушеною конвекцією і 
теплопровідністю деталям та вузлам, що дотикаються зі 
стрічкою та шківом. Температура елементів тертя при цьо-
му від циклу до циклу  зростає до досягнення її усталеного 
[1] та критичного [43, 44] значення. Перший стан настає 
тоді, коли теплота, що генерується у внутрішніх парах тертя 
за час гt , буде рівною кількості теплоти, що відводиться у 
навколишнє середовище та у спряжені з елементами тертя 
деталі. Другий стан є характерним лише для ободу 
гальмівного шківа, коли температурний напір по його тов-
щині стає квазисталим, при цьому інтенсивність тепло-
обміну його поверхонь дещо знижується. 
Чинники, які впливають на тепловий стан зо-
внішніх та внутрішніх пар тертя стрічково-
колодкових гальм, представлені на рис. 5.4. З 
останнього випливає, що основним акумулятором 
теплоти у стрічково-колодковому гальмі є обід га-
льмівного шківа, як найбільш матеріалоємний еле-
мент. 
Зупинимося коротко на конструктивних особливостях 
гальмівних шківів. На рис. 5.5 а, б зображені гальмівні шкі-
ви без 1 та з ребордою 3, в яких відсутні охолоджувальні 
пристрої. Такі шківи не здатні за короткий термін відводити 
теплоту, яка генерується на їхніх робочих поверхнях 2, а 
потім акумулюється в їхньому тілі та розсіюється в навко-
лишнє середовище. 
На рис. 5.5 в, г зображено біметалевий та сталевий 
гальмівний шків з ребордою та ребрами жорсткості, а також 
сталевий. Перший гальмівний шків має ту конструктивну 
особливість, що з боку його неробочої поверхні запресовано 
алюмінієвий циліндр 6. Даний матеріал має три важливі те-
плофізичні особливості, що дають йому переваги перед ли-
варною сталлю: великий коефіцієнт теплопровідності; 
швидкоплинність процесів акумулювання теплоти і 
відведення її шляхом конвективного та кондуктивного теп-
лообміну. 
З рис. 5.5 г видно, що друга реборда шківа утворена 
виступом фланця 8 барабана. Наявність ребер жорсткості в 
обох типах гальмівних шківів зумовлює розвинену  поверх-












































   
   
   
   
















































































































































































































































































































































































природної, так і вимушеної конвекції, а також радіаційного 
теплообміну. 
Гальмівні шківи без та з ребордами, а також з камера-
ми для водяного охолодження зображені на рис. 5.5 д, е. 
Конструкція другого типу шківа має дві реборди 4, які слу-
жать напрямними для фрикційних накладок гальмівної 
стрічки. У камерах 10 даних шківів циркулює проточна во-
да, яка примусово охолоджує їхній обід. Шківи таких типів 
успішно застосовуються у бурових лебідках, що експлуату-
ються у районах з помірним та жарким кліматом при 
бурінні з великим числом спуско-піднімальних операцій. 
У табл. 5.2 для розглянутих типів шківів (I)-(VI), зоб-
ражених на рис. 5.5 а, б, в, г, д та е, а також для шківа, зоб-
раженого на рис. 2.4 а, б (тип VII) та для гладкого шківа зі 
спеціальними ребордами (тип VIII), зображеного на рис.4.3 
а, б, проілюстровані площі поверхонь їхнього теплообміну. 
Зі збільшенням товщини ободу шківа кількість тепло-
ти, яку сприймає накладка, та коефіцієнт розподілу тепло-
вих потоків зменшується. Зменшення коефіцієнта розподілу 
теплових потоків спостерігається й по мірі збільшення кіль-
кості теплоти, що генерується. Це можливо пояснити тим, 
що зі зростанням Q наявність приливу та внутрішнього 
оребрення створює такий самий вплив на розподіл теплових 
потоків, як і збільшення товщини ободу шківа. Одночасно зі 
збільшенням маси, у якій розподіляється теплота, 
збільшується поверхня тепловіддачі ободу гальмівного 
шківа за рахунок зростання теплорозсіювальної поверхні 
його бічних стінок. 
Примусове охолодження практично не підвищує фри-
кційні властивості матеріалів, які труться, але дозволяє зни-
зити температуру поверхонь тертя, що спричинює змен-
шення інтенсивності зношування та руйнування робочої 
поверхні ободу гальмівного шківа. 
Таким чином, виходячи з вищесказаного, при конст-
руюванні гальмівних шківів необхідно уникати масивних 
елементів, що заважають вільному розширенню менш ма-
сивних нагрітих деталей. Окрім цього, чим вищою є тепло-
провідність матеріалу ободу гальмівного шківа, тим рівно-
мірніше відбувається його прогрівання і тим нижчими бу-
дуть теплові напруження за тих самих умов.  
 


























































Перейдемо до запропонованого методу оцінки тепло-
вих втрат гальмівних шківів бурових лебідок шляхом нагрі-
вання та охолодження їхніх ободів у лабораторних та про-
мислових умовах. При цьому попередньо введемо деякі 
уточнення з визначення кількості теплоти, яка втрачається 
їхніми ободами при радіаційному, кондуктивному, природ-
ному та вимушеному конвективному теплообміні. На-
самкінець встановимо закономірності зміни температур ро-
бочої поверхні гальмівних шківів, які знаходяться у статич-
ному та динамічному стані. 
Перед реалізацією усіх етапів методу, що пропо-
нується, визначають: вагові та термодинамічні параметри 
рідкого металу (табл. 5.3), який використовується для нагрі-
вання ободу гальмівного шківа; повну вагу гальмівного 
шківа разом з рідким металом, що заповнює його порожни-
ни. Нагрівання шківів відбувається за допомогою 12-ти 
електронагрівачів, кожен з яких має потужність 0,2еP  
кВт. Електронагрівачі розміщені з кроком через 60 з обох 
торців кожного ободу шківа. 
На першому етапі реалізації методу визначаємо кіль-
кість теплоти, яка відводиться від поверхонь гальмівного 
шківа в навколишнє середовище за допомогою радіаційного 
та природного конвективного теплообміну. Для цього у ла-
бораторних умовах нагріваємо повністю теплоізольований 
від навколишнього середовища гальмівний шків та 
гальмівний шків, у якому теплоізольовано лише поверхню 
виступу, яка дотикається до фланця барабана лебідки. 
Загальна кількість теплоти, яка передається від 
нагрітого рідкого металу до тіла гальмівного шківа, визна-
чається за залежністю вигляду 
, nPQ нн                 
(5.21) 
де нP  – потужність одного електронагрівача; n ,  – кіль-
кість та час роботи нагрівачів. 
При цьому розподіл загальної кількості теплоти між 
шківом та рідким металом до його плавлення у порожнині 
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де mр.м., mш – маса: рідкого металу та гальмівного шківа; 
ср.м., сш – теплоємність матеріалу шківа та рідкого металу. 









Отже, із загальної кількості теплоти, що виді-
ляється електронагрівачами, близько 70 % йде 
на нагрівання шківа, і лише 30 %  на нагрі-
вання рідкого металу до стану його плавлення. 
У табл. 5.4 представлені розрахунково-
експериментальні дані з теплового стану рід-
кого металу та гальмівного шківа в залежності 
від часу їхнього нагрівання. 
У додатку Д.1 визначено кількість теплоти, яку не-
обхідно витратити для нагрівання ободу гальмівного шківа 
бурової лебідки ЛБУ-1100 до заданого теплового стану. 
На другому етапі реалізації методу визначаємо кіль-
кість теплоти, яка відводиться від гальмівного шківа кон-
дуктивним теплообміном у фланець барабана лебідки через 
поверхню виступу шківа, що контактує з ним. Для цього у 
промислових умовах один з гальмівних шківів  бурової ле-
бідки замінюють на шків, в якого теплоізольовано його вис-
туп з боку фланця барабана. Після чого шляхом циклічних 
гальмувань доводять поверхневу температуру другого шкі-
ва (без теплоізольованої поверхні виступу) до  1000 °С,  
потім її порівнюють з поверхневою температурою 
заміненого шківа. Різниця між поверхневими температура-
ми двох шківів складає втрати на кондуктивний теплообмін. 
Експериментально-розрахункові дані кілько-
сті теплоти, яка відводиться від виступу гальмівно-
го шківа у фланець лебідки У2-5-5 представлено у 
додатку Д.2. 
Третій етап методу полягає у тому, що у промислових 
умовах серійні шківи нагрівають до температури 1000 °С, а 
потім контролюють час, за який вони у нерухомому стані 
охолоджуються  природнім шляхом до t = 40-60 °С. 
Експериментальні дані, що стосуються зале-
жності поверхневої температури нерухомого шківа 
бурової лебідки У2-5-5 від часу його природного 
охолодження, зображені на 
рис. 5.6 а. Зазначена залежність аналітично опису-
ється наступною емпіричною формулою 
 log0857,297862,1651 t .              
(5.23) 
 


































































































   
   
   
   
   
   








































   
   
   
   
   
   
   
 
Визначення кількості теплоти, що розсіюється від по-
верхонь гальмівного шківа бурової лебідки У2-5-5 при при-
родному конвективному теплообміні, представлене у додат-
ку Є. 
Четвертий етап методу полягає у тому, що у проми-
слових умовах гальмівні шківи нагрівають декілька разів до 
температури 1000 °С, а потім вони охолоджуються, обер-
таючись зі сталою частотою. 
Розрахунково-експериментальні дані залежності по-
верхневої температури шківа бурової лебідки У2-5-5 при 
різній частоті його обертання від часу вимушеного охолод-
ження, зображені на рис. 5.6 б і носять також експо-
ненціальний характер. 
У додатку Ж виконано розрахунок кількості 
теплоти, що розсіюється від поверхонь гальмівного 
шківа бурової лебідки У2-5-5 при вимушеному 
конвективному теплообміні. 
Результати розрахунків за залежностями з оцінки теп-
лових втрат від поверхонь гальмівного шківа при радіацій-
ному, природному та вимушеному конвективному 
теплообміні, а також від виступу ободу шківа у фланець ба-
рабана лебідки У2-5-5 (кондуктивним теплообміном) пред-
ставлені у табл. 5.5. 
Аналіз даних, наведених у табл. 5.5, дозволяє конста-
тувати наступне: кількість теплоти, що відводиться від по-
верхонь гальмівного шківа при температурі на його робочій 
поверхні 100 °С при природному конвективному тепло-
обміні, є більшою, ніж при вимушеному, в зв’язку з тим, що 
1  був більшим, ніж 2 . 
За інтенсивністю види теплообміну розташовуються 
наступним чином: радіаційний, кондуктивний, вимушений 
та природний конвективний. При охолодженні поверхонь 
гальмівного шківа радіаційний теплообмін реалізується 
сумісно з кондуктивним, вимушеним  конвективним, або 
природним конвективним теплообміном. 
З аналізу кількості теплоти, що генерується у тілі 
гальмівного шківа та розсіюється його поверхнею за раху-
нок різних видів теплообміну випливає, що темп охолод-
ження у 
десятки разів є меншим за темп нагрівання. Для усунення 
такої диспропорції у тепловому балансі гальмівного шківа 
теплоту, що генерується у процесі гальмування, необхідно 
відразу  ж  відводити  від  його робочої поверхні. Це досяга- 





















































































































































































































   
 
ється за рахунок використання ефекту термоелектричного 
охолодження. 
Таким чином, запропоновано розрахунково-
експериментальний метод оцінки величини складових теп-
лового балансу гальмівного шківа, який дозволяє ще на ста-
дії проектування прогнозувати його теплонавантаженість. 
 
 
5.3 Зниження теплової навантаженості фрикційного 
контакту за рахунок самоохолоджуваного гальмівного 
шківа 
 
Найефективнішим засобом боротьби з негативною ді-
єю теплових напружень, що виникають у тілі гальмівного 
шківа, є удосконалення його конструктивних форм. Проте 
реалізація конструктивних прийомів, пов’язаних з тер-
мостійкістю гальмівного шківа, суперечить принципам кон-
струювання з урахуванням механічних навантажень його 
ободу. Так, наприклад, високий опір зародженню теплових 
тріщин на робочій поверхні гальмівного шківа бурової лебі-
дки має його найтонший обід, оскільки у цьому випадку 
відбувається менше стискання внаслідок теплового розши-
рення, спричиненого нагріванням при циклічних гальму-
ваннях. У той самий час міцнісні вимоги зумовлюють не-
обхідність потовщення ободу гальмівного шківа. 
Розглянемо спосіб зменшення теплової напруженості з 
метою створення більш довговічної конструкції фрикційних 
вузлів шляхом термоелектричного ефекту охолодження 
шківа стрічково-колодкового гальма.  
На рис. 5.7 а зображений загальний вигляд стрічково-
колодкового гальма з системою охолодження; на рис. 5.7 б– 
вигляд А на фрикційні вузли у робочому стані; на рис. 5.7 в 
– розріз Б-Б, на якому зображений поперечний розріз фрик-
ційних вузлів з системою охолодження; на рис. 5.7 г зобра-
жено півкільця-термоелементи з термоізоляцією між ними; 
на рис. 5.7 д – термобатарею-термогенератор; на рис. 5.7 е – 
термобатарею-термохолодильник [44]. 
Стрічково-колодкове гальмо з системою охолодження 


















































   
   
   
   
   
   
   
   
   
   
   






















сний обід 2 з робочою 3 і неробочою 4 поверхнями, а також 
ліву 5 і праву 6 реборди. Шків 1 розташований на підйом-
ному валу 7 лебідки. З робочою поверхнею 3 ободу 2 шківа 
1 взаємодіють при гальмуваннях робочі поверхні 8 фрик-
ційних накладок 9. Останні кріпляться за допомогою вуси-
ків 10 до гальмівної стрічки 11, що має набігаючу (а) і збі-
гаючу (б) гілки. Збігаюча гілка (б) гальмівної стрічки 11 за 
допомогою гвинтових стрижнів 12 кріпиться до опори 13. 
При цьому набігаюча гілка (а) гальмівної стрічки 11 при-
кріплена до важеля керування 14. 
Обід 2 гальмівного шківа 1 складається з набору на-
півпровідникових кілець 15 і 16, які мають півкільця 17, що 
між собою розділені поперечними теплоізоляторами 18. 
Останні з’єднують і розділяють півкільця 17, що мають од-
наковий тип провідності. Півкільця 17, що входять до скла-
ду кілець 15 і 16,  складають термобатареї. Кільця мають 
електронну (n-типу) провідність. Вони від тіла лівої 5 і пра-
вої 6 реборд теплоізольовані кільцевою прокладкою 19. Такі 
ж прокладки встановлені між напівпровідниковими 
кільцями 15 і 16 і сталевими кільцями 20. При цьому теп-
лоізоляційні 19 і сталеві 20 кільця мають однаковий діаметр 
як на робочій 3, так і неробочій 4 поверхні ободу 2 шківа 1. 
У тих місцях на робочій поверхні 3 ободу 2, де кільця (тер-
моелементи) 15 і 16 з'єднані між собою пластинами-
перемичками 21, теплоізоляційні 19 і сталеві 20 кільця ма-
ють діаметр менший на величину товщини пластини-
перемички 21. У той же час кільця (термоелементи) 15 і 16 з 
боку неробочої поверхні 4 ободу 2 мають менший діаметр, 
ніж термоізоляційні 19 і сталеві 20 кільця. Завдяки цьому 
торці кілець (термоелементів) 15 і 16 з’єднані попарно зі 
зсувом на півкроку, рахуючи від внутрішніх поверхонь ре-
борд 5 і 6, з тепловідвідними пластинами 22, що мають реб-
ра охолодження 23. Кільця (термоелементи) 15 і 16, тер-
моізоляційні 19 і сталеві 20 мають на своїх бічних поверх-
нях наскрізні отвори 24, за допомогою яких уся система 
кілець одягається на теплоізоляційні циліндричні штирі 25, 
що загвинчені в ліву реборду 5. З боку правої реборди 6 уся 
система кілець стягується за допомогою  різьбового 
з’єднання 26, гайки 27 якого занурені в зовнішніх западинах 
28 реборди 6 шківа 1. 
Пластини-перемички 21 є гарячим спаєм термобатареї, 
а тепловідвідні пластини 22 з ребрами охолодження 23 – її 
холодним спаєм. Два інших торці кілець (термоелементів) 
15 і 16, що знаходяться біля внутрішніх поверхонь реборд 5 
і 6, з'єднані зовнішнім електричним колом 29. 
Спосіб охолодження стрічково-колодкового гальма 
полягає в наступному. При гальмуванні, коли робочі по-
верхні 8 фрикційних накладок 9 взаємодіють з робочою по-
верхнею 3 ободу 2 шківа 1, у результаті чого температура 
пластин-перемичок 19 зростає в порівнянні з температурою 
Т0 холодних торців кілець 15 і 16 (Т > Т0), теплова енергія 
атомів гарячого торця напівпровідників збільшується. Ця 
енергія виконує роботу переходу електронів у вільний стан. 
У зв’язку з цим у півкільці кільця 15 на гарячому торці 
з'являється більше вільних електронів і з більш високою те-
пловою енергією, ніж на холодному. Тому вони переходять 
до холодного торця, заряджаючи його від’ємно. Через теп-
ловий рух атомів у півкільці кільця 16 деяка частина елек-
тронів виноситься з гарячої зони. На їхньому місці 
з'являються вільні (незайняті) місця-дірки, що мають додат-
ний заряд. Напрямок переміщення дірок як позитивних за-
рядів збігається з напрямком електричного поля, тому їхній 
рух прискорюється. Зайняти вивільнені місця (дірки) мо-
жуть електрони, що мають близькі до дірки значення 
енергії. Але електрони, що рухаються проти електричного 
поля, сповільнюються і переходять у зону менших швидко-
стей, а на їхньому місці утворюються нові дірки. У такий 
спосіб відбувається переміщення дірок до холодного торця 
півкільця 17 кільця 16, і воно заряджається позитивно. При 
замиканні електричного кола 27 у ньому з'являється елек-
тричний струм, зумовлений саме різницею температур. Фа-
ктично має місце ефект Зеєбека, а сама термобатарея є тер-
моелектрогенератором. При цьому до початку гальмування 
температура спаїв термобатареї є однаковою і дорівнює 
температурі навколишнього середовища. 
Якщо ж навпаки, по електричному колу, усі елементи 
якого знаходяться в однакових температурних умовах 
(Т=Т0), пропустити електричний струм у напрямку, зобра-
женому на рис. 5.7 е, то вільні електрони, що знаходяться в 
напівпровідниковому півкільці 17 кільця 15, почнуть спря-
мовано рухатися від спаю а до спаю b, причому цей рух є 
уповільненим, оскільки електрони гальмуються електрич-
ним полем. Рух електронів у напрямку від спаю а до спаю b 
супроводжується перенесенням енергії. На спаї а електрони, 
підсилюючись енергією атомів, отримують додаткову 
кінетичну енергію. На кінці а, зіштовхуючись з атомами 
кристалічних ґраток напівпровідника, вони віддають 
енергію зазначеному спаю. У зв'язку з цим спай а охолод-
жується, а спай b нагрівається. Причому скупчення елек-
тронів на спаї b сприяє тому, що цей спай заряджається не-
гативно, а спай а – позитивно. У півкільці 17 кільця 16, що 
має діркову провідність, напрямок електричного струму 
збігається з напрямком переміщення дірок: від спаю  а' до 
спаю b', унаслідок цього дірки прискорюються. Як зазнача-
лося вище,  утворені вакантні місця можуть зайняти елек-
трони з рівнем енергії, близьким до енергії дірки. Тому 
найбільш інтенсивний рух електронів спостерігається в 
спаю b'. Тут електрони, зіштовхуючись з атомами, 
підвищують їхню внутрішню енергію, що витрачається на 
нагрівання цього спаю. Під час пересування від спаю b' до 
спаю а' уздовж гілки термоелемента 17 кільця 16 енергія 
електронів зменшується і подальше їхнє переміщення су-
проводжується за рахунок внутрішньої енергії атомів, 
унаслідок чого спай а' охолоджується. Скупчення елек-
тронів на цьому спаї зумовлює його негативний заряд, при 
цьому спай b' заряджений позитивно. Таким чином, про-
ходження постійного електричного струму через термоба-
тарею призведе до перепаду температур на її спаях. На спаї 
а' поглинається теплота, її називають теплотою Пельтьє, на 
спаї b' спостерігається виділення теплоти. Якщо від гарячо-
го спаю термобатареї постійно відводити теплоту, то на хо-
лодному її кінці одержуємо дуже низькі температури. У та-
кий спосіб отримали термобатареї-термохолодильники, але 
при цьому півкільце 17 кільця 15 з електронною 
провідністю повинне бути з’єднане з позитивною клемою 
джерела постійного електричного струму, а півкільце 17 
кільця 16 з дірковою провідністю – з його негативною кле-
мою. При проходженні електричного струму спай а' охо-
лоджується, а спай b' нагрівається, тобто ще до початку ро-
боти гальма температура поверхні тертя ободу 2 
гальмівного шківа, в який встановлені термобатареї-
термохолодильники, стає нижчою за температуру навко-
лишнього середовища. 
Таким чином, із усього вищевикладеного випливає, що  
термобатареї півкільця однієї половини ободу гальмівного 
шківа працюють у режимі термоелектрогенератора, а другої 
половин – у режимі термоелектрохолодильника.  Наявність 
в ободі вузьких 21 і широких 22 пластин-перемичок, що 
з’єднують термоелементи 15 і 16, і контактуючих з поверх-
нями сталевих дисків 20 сприяє появі градієнтів температу-
ри в них. Величини останніх будуть залежати від того, під 
яку гілку (а чи б) гальмівної стрічки 11 у початковий мо-
мент гальмування потраплять частини поверхонь сталевих 
дисків 20 ободу 2. Зазначені градієнти спричинюють появу 
додаткового ефекту цілеспрямованої інтенсифікації при-
родного і вимушеного охолодження фрикційних вузлів 
гальма. 
Стрічково-колодкове гальмо з зазначеною системою і 
способом охолодження працює в такий спосіб. 
При натисканні на важіль 14 відбувається пе-
реміщення гальмівної стрічки 11 з фрикційними накладками 
9 для взаємодії з робочою поверхнею 3 гальмівного шківа 1. 
Першими при цьому взаємодіють зі шківом 1 робочі по-
верхні 8 накладок 9 гілки гальмівної стрічки 11, що набігає 
(а), а потім збігаючої її гілки (б). При гальмуванні темпера-
тура широких пластин-перемичок 21 за рахунок тертя ков-
зання підвищується, унаслідок чого на спаях термобатарей 
півкільця 17 з’являється градієнт температури по довжині 
термоелементів 15 і 16. Це зумовлює виникнення електрич-
ного струму, що виділяється в коло 29, підключене пара-
лельно джерелу живлення термобатарей. Цим досягається 
збільшення сили струму, який подається на гілки термо-
електрохолодильника. При цьому зі збільшенням наванта-
женості пар тертя фрикційних вузлів стрічково-колодкового 
гальма зростає температура його поверхонь тертя, ріст якої 
з метою забезпечення регламентованих експлуатаційних 
параметрів гальма необхідно обмежити. Інтенсифікація ж 
даного виду охолодження досягається збільшенням сили 
струму, що подається на гілки термоелектрохолодильника. 
Таким чином, чим більше навантажене гальмо, тим більша 
різниця температур виникає на спаях термоелектрогенера-
торів півкільця 17, тим більшої сили струм вони виробля-
ють, що, сумуючись зі струмом джерела живлення, сприяє 
більш глибокому охолодженню пар тертя фрикційних 
вузлів гальма. 
Відведення теплоти з холодних спаїв термоелектроге-
нератора і гарячих спаїв термоелектрохолодильника здійс-
нюється за допомогою тепловідвідних пластин 22 з ребрами 
охолодження 23, що увесь час охолоджуються вимушеною 
конвекцією при обертанні шківа 1. 
Інтенсивне охолодження пар тертя стрічково-
колодкового гальма дозволяє підвищити його експлуа-
таційні параметри, знизити термічні напруження в сталевих 
кільцях обода шківа, а також збільшити ресурс пар тертя 
фрикційних вузлів гальма.   
 
 
5.4 Визначення експлуатаційних параметрів         
серійного стрічково-колодкового гальма 
 
Визначення експлуатаційних параметрів фрикційних 
вузлів гальма зводиться до розрахунку натягів набігаючої та 
збігаючої гілки гальмівної стрічки, сил тертя та гальмівного 
моменту [26].  
Розглянемо сили, що діють на і-ту накладку гальма 
(рис. 5.8). Від  попередньої  (і-1)  накладки  на  і-ту  діє  сила 
  
 
Рис. 5.8 Схема дії сил на і-ту фрикційну накладку 
 
натягу стрічки Sі-1, а від наступної (і +1) – сила Sі. В 
радіальному напрямку з боку стрічки діють розподілені си-
ли qi-1 і qi та зосереджені RB.i-1 і RB.i. Їхні проекції на вісь Оу 
– РК.і-1, РК.і та NB.i-1 і NB.i. Між ними та силами натягу стрічки 
існує відомий зв’язок РК.і+NB.і=Sі·sinφі, РК.і-1+NB.i-1=Sі-1·sinφі-
1. З боку гальмівного шківа на і-ту накладку діють сили Ni – 
нормальна складова реакції, і Fі – сила тертя ковзання. При 
цьому Fі=Ni·f, де f – коефіцієнт тертя ковзання в парі “на-
кладка-шків”. У подальшому вважаємо, що коефіцієнт тертя 
дорівнює деякій усередненій величині для усієї фрикційної 
пари гальма, а накладки на стрічці розміщаються з 
довільним кроком, тобто кути φ на набігаючій і збігаючій 
ділянках можуть бути неоднаковими. 
Запишемо рівняння рівноваги для і-ої накладки: 
0 OM ;            01  шiii RFRSS ;           (5.24) 
0 yF ;        0sinsin 11   iiiii NSS  .    (5.25) 
Сумісний розв’язок рівнянь (5.24) і (5.25) з урахуван-
ням зв’язку між Fі та Ni дає залежності для визначення сили 























 , (5.26) 

























.                                           (5.27) 
Знайдемо залежність натягу стрічки біля і-ої накладки 
через натяг SH набігаючої гілки гальмівної стрічки. Для цьо-
го, використовуючи формулу (5.27), проаналізуємо таку по-












































































Тоді на підставі виявленої закономірності запишемо 




























.                                  (5.28) 



























,                                  (5.29) 
де n – кількість накладок на дузі охоплення стрічки. 
У випадках постійного кроку розміщення накладок на 
дузі охоплення стрічки   1ii  вираз (5.29) спростить-































.                                     (5.30) 
Використання встановлених залежностей шляхом 
їхнього поєднання та простих перетворень дає змогу отри-
мати формули для розрахунку експлуатаційних параметрів 
фрикційних вузлів гальма або їхніх ділянок: 
1. Сили тертя Fі у фрикційній парі з і-ою накладкою 
залежно від натягу набігаючої гілки стрічки, конструктив-
них параметрів вузла і коефіцієнта тертя. Таку формулу 
можна отримати для випадку зі сталим кроком розміщення 
накладок на дузі охоплення стрічки підстановкою формули 













































.                (5.31) 
2. Гальмівної сили FГ, яка розвивається усіма фрик-
ційними вузлами гальма. Таку формулу отримуємо з ураху-
ванням того, що FГ дорівнює сумі сил тертя на всіх наклад-
ках, а також з використанням залежності (5.24), перетворе-


















F  .                                                  (5.32) 
Якщо врахувати залежність (5.29), то для фрикційних 
вузлів гальма зі змінним кроком розміщення накладок на 























































































,                   (5.33) 
а для фрикційних вузлів гальма зі сталим кроком розміщен-
ня накладок на дузі охоплення гальмівної стрічки (з ураху-

































































































.                        (5.34) 
3. Гальмівного моменту, який розвивають фрикційні 
вузли гальма 
 ЗHшГГ SSRRFM  . 
Врахування залежностей (5.33) і (5.34) дає рівняння 
для розрахунку МГ гальма зі змінним кроком розміщення 













































































,                 (5.35) 
а для фрикційних вузлів гальма зі сталим кроком розміщен-























































































.                     (5.36) 
Проведемо аналіз отриманих залежностей. Формула 
(5.28) вказує на те, що при сталому кроці розміщення на-
кладок на дузі охоплення стрічки (коли   1ii ) її натяг 
зменшується після кожної накладки в напрямку від 
набігаючої до збігаючої гілки стрічки. Це зумовлює ана-
логічну зміну сили тертя (див. формулу (5.31)) у фрикційній 
парі з і-ою накладкою. Причому градієнт зміни як сили на-
тягу, так і сили тертя є найбільшим біля набігаючої гілки 
стрічки і найменшим біля її збігаючої гілки. 
Сумарна сила тертя усіх фрикційних вузлів гальма 
(див. формулу (5.33)) залежить від різниці натягу обох гілок 
стрічки. Вплив величини відношення R/Rш на експлуа-
таційні параметри є незначним. Різниця натягу гілок 
гальмівної стрічки є тим більшою, чим більшим є ко-
ефіцієнт тертя (див. вирази (5.29, 5.30, 5.31, і 5.32)) і чим 
більшим є кут охоплення (при незмінному куті φ – чим 
більшою є кількість накладок). 
З аналізу формул (5.35) і (5.36) випливає, що гальмів-
ний момент стрічково-колодкового гальма залежить від ко-
ефіцієнта тертя і конструктивних параметрів фрикційного 
вузла гальма подібно до сили тертя. Крім того, величина МГ 
є пропорційною до радіуса серединної поверхні гальмівної 
стрічки. 
Зазначимо, що описані вище залежності якісно відпо-
відають закономірностям, виявленим у всіх роботах, при-
свячених досліджуваній проблемі. Тому зупинимося на кі-
лькісних відмінностях отриманих результатів та відомих 
даних [1, 25]. 
Насамперед порівняємо запропоновану методику роз-
рахунку з результатами модельного експерименту. Найп-
ростіше це здійснити для сили тертя фрикційної пари з 
однією накладкою (табл. 5.6). Згідно з отриманими даними 
випливає, що точність запропонованої методики розрахунку 
сили тертя є досить високою. Крім того, сила тертя, отри-
мана за формулою (5.24), в усіх випадках дещо перевищує 
результати модельного експерименту. Таке завищене зна-
чення сили тертя є очікуваним, оскільки в рівнянні (5.25) 
використано не значення проекцій векторів Nb та Fb на вісь 
Oy, а суми цих величин (F і N) по поверхні фрикційного 
контакту. Цілком очевидно, що величини F і N внаслідок 
невеликої кривини площадки контакту є дещо більшими за 
відповідні їм модулі векторів Nb і Fb. 
Порівняємо відомі методики розрахунку сили тертя 
для однієї накладки з даними модельного експерименту 
(табл. 5.7). Для цього використаємо методики, що набули 
найбільшого поширення в практиці проектування фрикцій-
них  вузлів  стрічково-колодкових  гальм бурових лебідок, а  
Таблиця 5.6 
Порівняння розрахованих та отриманих при модельному 
експерименті сил тертя у фрикційному вузлі 



















1 12,665 12,633 0,25 
2 3,144 3,143 0,03 
3 17,786 17,758 0,16 
 
Таблиця 5.7 
Порівняння розрахованих (за відомими методиками) та от-
риманих модельним експериментом сил тертя у  
фрикційному вузлі 
Сили тертя Fi та похибки ΔF відносно ре-
зультатів модельного експерименту 
(табл.5.1) для варіантів навантаження: 
1 2 3 
Автор (и) 
F, кН Δ, % F, кН Δ, % F, кН Δ, % 
Л.Ейлер 12,669 0,28 3,146 0,10 17,794 0,20 




12,729 0,76 3,161 0,58 17,974 1,22 
 


























 Наведені формули є справедливи-
ми, відповідно, до дуги охоплення однієї накладки. Зазна-
чимо, що хоча формули, які запропоновані В.Костициним, 
М.Іткісом та О.Ільським, мають різний вигляд, але всі вони 
шляхом тригонометричних перетворень зводяться до запи-
саного вище вигляду. 
Результати розрахунків (табл. 5.6 і 5.7) показують, що 
запропонована в даній роботі методика найкраще відповідає 
даним модельного експерименту. Близькою за рівнем точ-
ності до запропонованої є методика Л.Ейлера, менш точною 
– В.Костицина. Методика С.Раджабова практично є непри-
датною для застосування через низьку точність. Оскільки 
запропонована методика дає найвищу точність розрахунку 
базового параметра – сили тертя, що створюється однією 
накладкою, – то подальші порівняння різних методик роз-
рахунку експлуатаційних параметрів гальма, а саме 
відношення SН/SЗ, виконаємо відносно запропонованої ме-
тодики. 
Зазначимо, що відношення SН/SЗ є важливою характе-
ристикою роботи фрикційних вузлів стрічково-колодкових 
гальм. Так, за допомогою цього відношення визначають 
гальмівні сили і момент (див. формули (5.32)-(5.36)). Від-
ношення SН/SЗ характеризує схильність фрикційних вузлів 
до ривків та вібрацій під час усталеного гальмування, а та-
кож чутливість гальма до регулювання процесу гальмуван-
ня через зміну натягу SЗ стрічки. Крім того, якщо прийняти 
в першому наближенні, що інтенсивність зношування 
фрикційних пар є пропорційною до їхніх питомих наванта-
жень, то чим більшою є величина SН/SЗ, тим вищою є 
нерівномірність зношування накладок вздовж дуги охоп-
лення (табл. 5.8). 
Порівняємо величини відношень SН/SЗ, отриманих 
розрахунком за методиками різних авторів (рис. 5.9). З 
аналізу даних табл. 5.7 і рис. 5.9 випливає, що похибка роз-
рахунку експлуатаційних параметрів стрічково-колодкових 
гальм за відомими методиками відносно запропонованої 
збільшується зі зменшенням радіуса гальмівного шківа та 
збільшенням коефіцієнта тертя. 
Таке співвідношення точності можна пояснити, при-
наймні для методик, які ґрунтуються на використанні 
рівняння статичної рівноваги для масивних ділянок 
фрикційних вузлів гальма, спрощеннями та недостатньо 
точними припущеннями, закладеними у використовуванні 
рівняння статики. Так, зменшення радіуса шківа за умови 
постійної довжини накладки збільшує кут охоплення на-
кладкою шківа  і збільшує зміщення фактичної  точки при-
кладання реак- 
Таблиця 5.8 
Похибки розрахунку SН/SЗ за відомими та запропонованою 
методикою 
 
тивних сил Nb i Fb (кут ψ
/) від прийнятої. У тому ж напрям-
ку діє збільшення коефіцієнта тертя. 
Неточність результатів розрахунку за Л.Ейлером зумов-
лена щонайменше двома причинами. Зазначена методика не 
враховує, по-перше, наявності проміжку між фрикційними 
накладками і, по-друге, товщини стрічки та накладок. Враху-
вання останнього чинника дало змогу істотно підвищити 
точність розрахунку за методикою С.Раджабова. 
Підсумовуючи результати порівняння різних методик 
розрахунку конструктивних та експлуатаційних параметрів 
гальма можна вважати, що дана методика має найвищу точ-
ність розрахунку (табл. 5.8). Аргументами на користь такого 
твердження є: 
- запропонована методика ґрунтується на точнішій 
розрахунковій схемі; 
- аналітичні результати практично збігаються з ре-
зультатами модельних експериментів; 
Відносна похибка розрахунку SН/SЗ за ме-










0,25 0,84 4,08 7,96 9,27 
0,35 1,61 3,08 11,24 13,23 500 
0,5 3,66 -0,95 16,16 19,50 
0,25 0,51 2,49 5,43 6,04 
0,35 1,05 1,63 7,64 8,57 725 




Рис. 5.9 а, б Величини відношень сил натягу на набі-
гаючій і збігаючій гілках гальмівної 
стрічки при Rш = 725,0 мм (а) і Rш = 500,0 
мм (б) в залежності від коефіцієнта тертя 
в парі “шків-накладка” за різними мето-
диками 
 
- результати розрахунків з використанням інших ме-
тодик мають тенденцію наближення до результату, отрима-
ного за допомогою запропонованої методики. 
Викладений вище аналіз ґрунтується на використанні ста-
лих значень коефіцієнта тертя. Оцінимо вплив розподілу 
натягу гальмівної стрічки та середнього питомого наванта-
ження для накладок фрикційних вузлів гальма бурової 
лебідки ЛБУ-1100. Для цього скористаємося експеримен-
тальними даними [6]: питоме навантаження змінюється від 
35 до 160 кН, коефіцієнт тертя зменшується з 0,345 до 0,250 
при середньому його значенні 0,308. З графічних залежно-
стей (рис. 5.10 а, б) випливає, що зазначені зміни ко-
ефіцієнта тертя зумовлюють збільшення питомого наванта-
ження для 20-ої накладки гальма з 1,65 до 1,75 МПа (на 6,0 
%), а найменших навантажень для першої накладки – з 
0,400 до 0,435 МПа (на 8,8 %). Отже, зміна коефіцієнта тер-
тя супроводжується вирівнюванням навантаження 
фрикційних накладок по довжині гальмівної стрічки. 
 
 
 5.5 Шляхи покращення працездатності              
фрикційних вузлів стрічково-колодкових гальм  
 
Різноманітність поряд з несумісністю вимог, а також 
складність вивчення ступеня впливу різних факторів на 
працездатність прямих та зворотних пар тертя стрічково-
колодкових гальм бурових лебідок утворюють певні труд-
нощі при конструюванні, проектуванні та розробці їхніх 
фрикційних вузлів. У зв’язку з цим існуючі конструкції та 
матеріали, що застосовуються для фрикційних накладок, не 
завжди задовільняють вимоги всезростаючої питомої енер-
гоємності сучасної бурової лебідки. Надійність стрічково-
колодкового гальма є одним з основних показників не лише 
бурової лебідки, але й бурової установки у цілому особливо 
при виконанні спуско-піднімальних операцій. 
У свою чергу, надійність роботи стрічково-колодкових 
гальм залежить від зносостійкості фрикційних накладок, а 
також деяких конструктивних та технологічних недоліків 
його фрикційних вузлів. 
При цьому проблему підвищення надійності існуючих 
фрикційних вузлів гальм не завжди можна вирішити засто-
суванням  нових, якісніших  матеріалів, довговічність  та ха- 
 
Рис. 5.10 а, б  Залежності  зусилля  натягу  стрічки  (а)  і се-
редніх питомих навантажень (б) накладок 
по довжині стрічки при постійному (1) та 
змінному (2) коефіцієнті тертя в стрічково-





рактер роботи яких залежать від умов експлуатації конкрет-
ної конструкції гальмівного вузла. Тому для підвищення 
ресурсу фрикційних накладок стрічково-колодкових гальм 
поряд з винайденням нових більш тепло- та зносостійких 
матеріалів та правильним підбором пар тертя необхідно роз-
робити низку конструктивних та технологічних заходів, які 
сприятимуть створенню найкращих умов роботи фрикцій-
ної накладки. 
Основними факторами, що найбільше впливають на 
величину коефіцієнта тертя та зносостійкість фрикційних 
накладок, від значень яких, у першу чергу, залежить праце-
здатність стрічково-колодкового гальма, є температура по-
верхонь тертя, а також інтенсивність її розподілу по товщи-
ні тіл, що складають пари тертя. Як було відмічено вище, 
високі температури у значній мірі змінюють фізико-
механічні властивості матеріалу накладок особливо у при-
поверхневих шарах та сприяють утворенню проміжних ша-
рів з властивостями та структурою, що негативно відрізня-
ються від початкових. Все це різко погіршує умови і харак-
тер взаємодії елементів пари тертя. Крім того, з 
підвищенням температури опір стиранню робочих повер-
хонь накладок знижується, внаслідок чого найсильніше 
зношується поверхня накладки, що працює у парі з 
найбільш нагрітим металевим елементом фрикційного вуз-
ла. 
Аналіз експериментальних даних показав, що внутрі-
шня поверхня накладки, що працює у парі з гальмівним 
шківом, зношується значно більше, ніж її зовнішня поверх-
ня, що працює у парі з гальмівною стрічкою. Це пояснюєть-
ся тим, що у процесі гальмування гальмівний шків нагріва-
ється значно сильніше, ніж гальмівна стрічка, яка через ма-
лу товщину та задовільні умови тепловіддачі від зовнішньої 
поверхні краще відводить теплоту із зони тертя. 
Результати проведених теоретичних та експеримен-
тальних досліджень показали, що для забезпечення високої 
працездатності нетрадиційного стрічково-колодкового 
гальма зовнішні та внутрішні робочі поверхні його 
фрикційних накладок повинні мати різні коефіцієнти тертя. 
При цьому поверхню фрикційної накладки, що працює у 
парі з гальмівною стрічкою, необхідно виготовляти меншої 
площі, ніж поверхню, що контактує з гальмівним шківом. 
Це сприятиме одержанню різних коефіцієнтів тертя у 
зовнішніх та внутрішніх парах тертя фрикційних вузлів. 
Другим конструктивним варіантом може бути застосування 
різних матеріалів для внутрішньої та зовнішньої поверхонь 
двоповерхової фрикційної накладки. 
Крім того, матеріал фрикційних накладок повинен бу-
ти підібраним так, щоб у процесі роботи гальма поверхнева 
температура на їхніх робочих поверхнях не підвищувалась 
стрибкоподібно, а її максимальне значення не перевищува-
ло значення допустимої. Товщину шару матеріалу накладки, 
що працює у парі з гальмівним шківом та значно 
інтенсивніше зношується, виконують більшою, ніж товщи-
ну шару з боку гальмівної стрічки. Ресурс таких фрикційних 
накладок істотно підвищується у зв’язку з рівномірністю 
зношування їхніх робочих поверхонь по дузі охоплення. 
При цьому величина зношування зовнішньої робочої по-
верхні накладки складає 8,0 мм, а внутрішньої   22,0 мм 
при загальній товщині накладки 42,0 мм. 
Відомі фрикційні матеріали здатні сприймати високі 
питомі навантаження, у зв’язку з чим їх використовували 
для виготовлення фрикційних елементів у вигляді окремих 
секторів з кутами охоплення від 9,8° до 75°. Доцільність за-
стосування таких фрикційних елементів підтверджується 
основними положеннями сучасної молекулярно-механічної 
теорії тертя, згідно з якою збільшення фактичної площі до-
тику при незмінному нормальному навантаженні призво-
дить до збільшення коефіцієнта тертя, а, отже, й 
гальмівного моменту. 
При виборі конструктивного варіанта нових фрикцій-
них вузлів стрічково-колодкових гальм необхідно відштов-
хуватись не лише від заданих умов та режимів їхньої екс-
плуатації, але й від правильного компонування фрикційних 
накладок по периметру гальмівного шківа та на дугах охоп-
лення набігаючої та збігаючої гілок гальмівної стрічки. Та-
кий конструктивний прийом дозволить вирівняти питомі 
навантаження в області їхніх максимальних та мінімальних 
значень, відповідно, діючих на фрикційні накладки, які 
раціонально розташовані на гальмівному шківі та на 
збігаючій гілці гальмівної стрічки серійного гальма. 
У стрічково-колодкових гальмах з рухомими фрикцій-
ними накладками коефіцієнт взаємного перекриття є мен-
шим одиниці.  Це зумовлює покращення умов вимушеного 
конвективного охолодження поверхонь тертя, що є особли-
во актуальним для внутрішніх фрикційних вузлів гальма. 
Фрикційні матеріали на основі азбесту мають високі 
теплоізолюючі властивості. 
Теплопровідність металокераміки є значно вищою, 
проте  несумірною у порівнянні з теплопровідністю металів. 
У зв’язку з цим для деяких типів гальм, конструкція та умо-
ви експлуатації яких виключають можливість інтенсивного 
охолодження масивного металевого елемента тертя, фрик-
ційні накладки виготовляють з високим коефіцієнтом теп-
лопровідності, наприклад, з алюмінієвого сплаву. Це 
дозволяє значно підвищити теплопоглинаючу здатність на-
кладки та інтенсифікувати тепловідведення від її непере-
критих поверхонь в навколишнє середовище, що, у свою 
чергу, відчутно теплорозвантажує гальмівний шків, істотно 
знижує температурний режим пари тертя та підвищує дов-
говічність фрикційного вузла. 
Найефективнішим конструктивним заходом, що спри-
яє підвищенню працездатності фрикційних вузлів стрічко-
во-колодкових гальм, є обмеження поверхневих температур 
за допомогою пристроїв та систем примусового охолоджен-
ня. Запропонована система термоелектричного охолоджен-
ня та спосіб її реалізації для серійного стрічково-
колодкового гальма, у якому шків з напівпровідниковими 
термоелементами з різною провідністю виконує роль ротора 
генератора, а гальмівна стрічка з накладками – його статора. 
Дослідження показали, що найбільший ефект від за-
стосування рухомих фрикційних накладок досягається у 
тому випадку, якщо вони мають деяку степінь вільності по 
відношенню до гальмівної стрічки та шківа. Це досягається 
використанням різних схем монтажу рухомих фрикційних 
накладок на шківі з різними ваговими та геометричними 
характеристиками. Усе це сприяє автоматичному раціона-
льному перерозподілу питомих навантажень між гілками 
стрічки. 
Працездатність зовнішніх фрикційних вузлів нетра-
диційного стрічково-колодкового гальма залежить від кон-
струкції гальмівної стрічки та її жорсткості. Чим меншою є 
жорсткість стрічки, тим легше та швидше відбувається  
припрацювання зовнішніх робочих поверхонь фрикційних 
накладок. 
Працездатність стрічково-колодкового гальма з рухо-
мими фрикційними накладками у значній мірі залежить від 
точності виготовлення та монтажу його деталей. Результати 
експериментальних досліджень, проведених на модельному 
гальмі, показали, що довговічність накладок залежить від 
якості їхнього монтажу у бандаж та точності центрування 
останнього відносно робочої поверхні гальмівного шківа. 
При цьому встановлено, що відхилення від циліндричності 
внутрішніх робочих поверхонь накладок та робочої по-
верхні шківа не повинно перевищувати 0,2 мм. 
Дотримання розглянутих конструктивних та техно-
логічних заходів у сукупності з правильним підбором якіс-
них матеріалів для двоповерхових фрикційних накладок 
дозволить забезпечити гарантований рівень працездатності 
фрикційних вузлів стрічково-колодкових гальм бурових 
лебідок та довговічність їхніх накладок. 
Науково-обґрунтований підхід при проведенні аналі-
тичних досліджень з вибору величин експлуатаційних па-
раметрів для зовнішніх та внутрішніх фрикційних вузлів 
стрічково-колодкових гальм з рухомими фрикційними на-
кладками дозволив встановити наступні переваги даного 
типу гальма у порівнянні з серійним: 
- більш плавна робота запропонованої конст-
рукції фрикційного вузла, при цьому повністю виклю-
чається різке захоплення гальмівною стрічкою зовнішніх 
поверхонь фрикційних накладок, внаслідок чого відсутні 
поштовхи та вібрації у парах тертя „шків-накладки”; 
- рівномірний розподіл питомих навантажень, що 
сприяє збільшенню сумарного гальмівного моменту; 
- можливість керування повними циклами гальмуван-
ня за рахунок цілеспрямованої зміни статичного та ди-
намічного коефіцієнтів взаємного перекриття як зовнішніх, 
так і внутрішніх багатопарних фрикційних вузлів; 
- зниження питомих навантажень внаслідок 
збільшення фактичної площі контакту у внутрішніх 
фрикційних вузлах з одночасним виникненням в них сили 
тертя спокою; 
- незначне термічне напруження у тілі гальмівного 
шківа внаслідок відсутності різко вираженої циклічності 
процесів нагрівання у внутрішніх фрикційних вузлах; 
- наявність зовнішніх пар тертя „гальмівна стрічка-
фрикційні накладки” сприяє зниженню динамічного та теп-
лового навантаження внутрішніх вузлів гальма; 
- інтенсифікуються процеси вимушеного охолоджен-
ня зовнішніх та внутрішніх  фрикційних вузлів за рахунок 
підвищення аеродинамічної активності повітряних потоків, 
що їх омивають, зумовленого обертанням шківа та пе-
реміщенням на ньому двоповерхових фрикційних накладок; 
- наявність постійного контакту поверхонь тертя у 
внутрішніх фрикційних вузлах та змінного у зовнішніх по-
легшує можливість тепловідведення від робочої поверхні 
гальмівного шківа через тіло фрикційних накладок шляхом 
встановлення в них охолоджувальних пристроїв; 
- збільшення загального ресурсу накладок внаслідок 
почергової взаємодії їхніх зовнішніх та внутрішніх робочих 
поверхонь, а також більш рівномірного їхнього зношування 
на дузі охоплення внаслідок неперервної зміни положення 
навантажених поверхонь накладок відносно набігаючої та 
збігаючої гілок гальмівної стрічки. 
 
Таблиця 5.1 
Залежності для визначення поточних значень кутової швид-
кості при різних закономірностях їхньої зміни та повної ро-
боти сил тертя за час гальмування у багатопарних 
фрикційних вузлах  























         
(5.8) 
 



















































































Різні типи гальмівних шківів з конструктивними особливо-
стями та їхні площі поверхонь теплообміну 
Площі поверхонь, які беруть участь у різних 
видах теплообміну в оточуюче середовище 
та фланець барабана лебідки, м2 
 
Гальмівні 























Тип I 1,128 1,440 0,290 1,354 602 0,321 
Тип II 1,071 1,776 0,372 – 461 – 
Тип III 1,131 1,697 0,312 0,924 581 0,227 
Тип IV 1,024 1,492 0,466 0,531 502 1,151 
Тип V 1,134 1,913 0,202 – 450 – 
Тип VI 1,083 1,971 0,364 – 489 – 
Тип VII 1,139 1,658 0,356 – 429 – 
Тип VIII 1,139 1,878 0,356 – 470 – 





Вагові та термодинамічні параметри рідкого металу, які 
можуть використовуватись  





























































50,0 6095 63,25 29,8 2250,0 381,1 52,12 3296,40 
 
Таблиця 5.4 
Теплові характеристики при нагріванні рідкого ме-
талу та обода шківа у залежності  
























тура t, С 
1 249 3378,80 5976,76 100 
2 389 7602,32 9327,21 200 
3 608 11825,80 14614,51 300 
4 749 16049,30 17964,96 400 
5 1022 20272,81 24529,39 500 
6 1162 24496,31 27879,84 600 
7 1276 28719,81 30624,42 700 
8 1467 32943,31 35208,07 800 
9 1597 37166,81 38328,29 900 




Кількість теплоти, що витрачається на нагрівання 
гальмівного шківа бурової лебідки та охолодження його по-




































222,46 1795,0 133,420 1997,767 37,500 284,170 2452,857 5720,033
 
Примітка: Q1*, Q1’**, Q2***, Q3****, Q4*****  
кількість теплоти, що: витрачається на нагрівання 
гальмівного шківа; відводиться від поверхонь гальмівного 
шківа кондуктивним, радіаційним, природним та вимуше-
ним конвективним теплообміном   
 
Рис. 5.12 Схема дії сил на і-ту фрикційну накладку 
 
Рис. 5.13 а, б Величини відношень сил натягу на набігаючій 
і збігаючій гілках гальмівної стрічки при 
Rш=725,0 мм (а) і Rш=500,0 мм (б) в залежнос-
ті від коефіцієнта тертя в парі "шків-накладка" 
за даними: 1 – [41]; 2 – [116]; 3 – [100]; 4 – [43, 
49]; 5 – [2]; 6 – [86]   
 
Рис. 5.14 а, б. Залежності  зусилля  натягу  стрічки  (а)  і се-
редніх питомих навантажень (б) накладок по 
довжині стрічки при постійному (1) та змін-
ному (2) коефіцієнті тертя в стрічково-
колодковому гальмі ЛБУ-1200 
 Рис.5.1 Залежність кутової швидкості ба-
рабана бурової лебідки У2-5-5 від 
числа свічок, що спускаються у 
свердловину 
Рис.5.2 Залежність температури повер-
хонь внутрішніх пар тертя нетрадицій-
ного стрічково-колодкового гальма бу-
рової лебідки У2-5-5 від кутової швид-












































Рис.5.3 Номограма для вибору зусилля (Fp), що прикладається до рукоятки важеля керування 
гальмом, у залежності від кількості свічок (N) швидкості спуску інструмента (ω) та 
питомої потужності гальмування (Pг), що розвивається внутрішніми парами тертя 









































































Рис. 5.3 Процессы течения сжатого воздуха в многоструйных эжекторах, 
установленных в парах трения барабанно-колодочных тормозов, 




























Рис. 5.4 а, б Схемы движения воздуха в многоструйных эжекторах пере-
менного сечения, смонтированных в тормозных колодках 
при различном их расположении в тормозном механизме 
Рис.5.5 а,б,в,г,д,е Гальмівні шківи бурових лебідок та їхні конструктивні особливості: а, б – 
гальмівні шківи без та з ребордою; в – біметалевий гальмівний шків з ребордою та ребрами 
жорсткості; г – гальмівний шків з ребордою та ребрами жорсткості (у зборі з фланцем бараба-
на); д, е – гальмівні шківи без та з ребордами та камерами для водяного охолодження; Dr – 
діаметр робочої поверхні шківа; δ – товщина ободу шківа; Δ – величина зношування робочої 
поверхні шківа; 1, 2 – гальмівний шків та його робоча поверхня; 3, 4 – реборди; 5 – виступ 
шківа; 6 – алюмінієвий ребристий циліндр; 7 – ребра жорсткості шківа; 8 – фланець барабана 
лебідки; 9, 10 – кожух та камери для водяного охолодження 
Рис.5.5 а,б,в,г,д,е Гальмівні шківи бурових лебідок та їхні конструктивні особливості: а, б – 
гальмівні шківи без та з ребордою; в – біметалевий гальмівний шків з ребордою та ребрами 
жорсткості; г – гальмівний шків з ребордою та ребрами жорсткості (у зборі з фланцем бараба-
на); д, е – гальмівні шківи без та з ребордами та камерами для водяного охолодження; Dr – 
діаметр робочої поверхні шківа; δ – товщина ободу шківа; Δ – величина зношування робочої 
поверхні шківа; 1, 2 – гальмівний шків та його робоча поверхня; 3, 4 – реборди; 5 – виступ 
шківа; 6 – алюмінієвий ребристий циліндр; 7 – ребра жорсткості шківа; 8 – фланець барабана 


















Рис. 5.6 а, б Залежність поверхневої температури гальмівного шківа бурової лебі-
дки У2-5-5 від 









































Рис. 5.7 Схема перерізу фрикційної пари стрічково-
колодкового гальма бурової лебідки У2-5-5: 1, 2 
робоча поверхня гальмівного шківа та його вис-
туп; 3  реборди шківа; 4  гальмівна стрічка; 5 
фрикційна накладка; 6  фланець барабана ле-
бідки; 7  барабан лебідки; 8  підйомний вал 
Рис. 5.8 Геометричні параметри гальмівного шківа з виступом при умо-














Рис.5.9 а, б Робоче креслення обода гальмівного шківа бурової лебідки 
У2-5-5 (а) та геометричні параметри елементів його пе-
рерізу (б)   
Рис.5.10 Розрахункова схема перерізу обода шківа для 






Коефіцієнти аі регресійного рівняння вигляду у = а0 + 
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Додаток Б 
Гальмівні моменти у модельному (n = 13) (І) та серійному   (n = 38) (ІІ) 
стрічково-колодкових гальмах з рухомими накладками при взаємодії 







αЗ = 15°4' 





0,15 0,04 0,05 0,06 0,07 0,07 0,08 0,09 
0,20 0,05 0,07 0,08 0,09 0,10 0,12 0,13 
0,25 0,07 0,09 0,10 0,12 0,14 0,16 0,17 
0,30 0,09 0,11 0,13 0,15 0,18 0,19 0,22 















αВ = 16°6' 
0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 SЗ,   
кН 
 
  f1 
 
M, кНм 
0,20 0,06 0,07 0,08 0,09 0,11 0,13 0,14 
0,25 0,07 0,09 0,11 0,13 0,15 0,17 0,19 
0,30 0,09 0,12 0,14 0,17 0,19 0,21 0,24 
0,35 0,11 0,15 0,18 0,21 0,24 0,26 0,29 






αВ = 9°48' 
5,0 7,0 9,0 11,0 13,0 15,0 17,0   SЗ,  
кН 
        
   f1 
 
M, кНм  
0,20 9,68 13,55 17,42 21,25 25,16 29,03 32,90 
0,25 14,78 20,70 26,61 32,52 38,43 44,35 50,26 
0,30 21,85 30,59 39,33 48,07 56,81 65,55 74,29 
0,35 31,63 44,29 56,94 69,59 82,25 94,90 105,6 










Натяги набігаючої гілки стрічки у стрічково-колодкових  
гальмах з рухомими накладками 
 
В.1 Натяги набігаючої гілки стрічки у модельному (I) та серійно-
му (II) стрічково-колодкових гальмах з рухомими накладками при взає-
модії зовнішньої та внутрішньої пари тертя на першій (а, в) і другій (б, 
г) стадіях гальмування 
 
І 
αЗ = 9°16' 
5,0 7,0 9,0 11,0 13,0 15,0 17,0   SЗ, 
кН 
        
   f2 
 
M, кНм 
0,15 5,49 7,69 9,88 12,08 14,28 16,47 18,67 
0,20 8,80 12,28 15,79 19,30 22,81 26,32 29,83 
0,25 13,23 18,53 23,82 29,11 34,41 39,70 45,00 
0,30 19,30 27,02 34,74 42,46 50,18 57,90 65,62 
0,35 27,55 38,57 49,59 60,61 71,64 82,66 93,68 
 
а) 
αЗ = 15°4' 
400 500 600 700 800 900 1000 SЗ,  
Н 





0,15 410 512 615 717 820 922 1025 
0,20 413 516 620 723 826 929 1033 
0,25 417 521 625 728 833 937 1041 
0,30 420 525 630 735 840 945 1050 





αВ = 16°6' 
400 500 600 700 800 900 1000 SЗ,  
Н 





0,20 414 517 621 724 828 931 1035 
0,25 417 521 626 731 835 939 1044 
0,30 421 526 631 736 842 947 1053 
0,35 424 531 637 743 849 956 1062 
0,40 428 535 643 750 857 964 1071 
 
 









αЗ = 9°48' 
5 7 9 11 13 15 17   SЗ,  
кН 
        
f1 
 
SН, кН  
0,20 5,17 7,24 9,31 11,38 13,45 15,52 17,59 
0,25 5,22 7,31 9,39 11,48 13,57 15,66 17,74 
0,30 5,26 7,37 9,48 11,58 13,69 15,79 17,90 
0,35 5,31 7,43 9,56 11,68 13,80 15,93 18,05 






Продовження додатку В 
 
В.2 Натяги набігаючої гілки стрічки у модельному (n=13) (I) та 
серійному (n = 38) (II) стрічково-колодкових гальмах з рухомими накла-
дками при взаємодії зовнішньої та внутрішньої пари тертя на першій (а, 
в) і другій (б, г) стадіях гальмування 
 
αЗ = 9°16' 
5 7 9 11 13 15 17   SЗ,  
кН 





0,15 5,12 7,17 9,22 11,27 13,32 15,37 17,42 
0,20 5,17 7,23 9,30 11,36 13,43 15,49 17,56 
0,25 5,21 7,29 9,37 11,45 13,54 15,62 17,70 
0,30 5,25 7,35 9,45 11,55 13,65 15,75 17,85 




αЗ = 15°4' 
400 500 600 700 800 900 1000   SЗ, 
Н 





0,15 610 762 914 1067 1219 1371 1524 
0,20 677 847 1016 1185 1354 1524 1693 
0,25 752 941 1129 1317 1505 1693 1881 
0,30 836 1045 1254 1463 1672 1881 2090 













αЗ = 9°16' 
5 7 9 11 13 15 17   SЗ, 
кН 




0,15 12,59 17,63 22,66 27,00 32,30 37,70 42,10 
αВ = 16°6' 
400 500 600 700 800 900 1000   SЗ, Н 
        
f1  SН, Н 
 
0,20 625 781 937 1093 1249 1405 1562 
0,25 698 873 1047 1222 1397 1571 1746 
0,30 781 975 1171 1366 1561 1756 1952 
0,35 873 1091 1309 1527 1745 1964 2181 
0,40 976 1220 1463 1707 1951 2195 2439 
0,20 17,13 23,98 30,30 37,80 44,30 51,90 58,40 
0,25 23,30 32,63 41,50 51,70 60,90 69,10 79,40 
0,30 31,71 44,39 57,80 69,60 82,40 95,30 107,0 















Зміна теплофізичних властивостей сталі 35ХНЛ в  















αЗ = 9°48' 
5 7 9 11 13 15 17   SЗ, 
кН 
        
f1 
 
SН, кН  
0,20 18,40 25,76 33,12 40,47 47,83 55,19 62,55 
0,25 25,48 35,68 45,87 56,06 66,25 76,45 86,64 
0,30 35,30 49,42 63,54 77,66 91,78 105,9 120,0 
0,35 48,90 68,46 88,02 107,6 127,1 146,7 166,3 
0,40 67,74 94,84 121,9 149,0 176,1 203,2 230,3 

















































Рис. Г.1 а, б, в  а  теплоємності (с); б, в  коефіцієнтів теплопро-
відності () та температуропровідності (а) 
[37] 
Додаток Д 
Кількість теплоти, яка необхідна для нагрівання  
ободу гальмівного шківа бурової лебідки У2-5-5 
 
Д.1 Приклад №1. Визначити кількість тепло-
ти, яку необхідно затратити для нагрівання ободу 
гальмівного шківа бурової лебідки У2-5-5 до зада-
ного теплового стану. 
 Розрахунки виконувались за наступною за-
лежністю: 
 оп ttcmQ 1                 
(Д.1) 
де m – маса ободу гальмівного шківа, кг; с – теплоємність матеріалу  
ободу гальмівного шківа, кДж/(кг°C); пt , оt – температури: робочої 
поверхні ободу гальмівного шківа та оточуючого середовища, °С. 
Розрахунки виконувались за наступних вихі-
дних даних: 
m = 454,0 кг; c = 0,5 кДж/(кг°C); оt = 20 °С; 










пt  = 100; 200; 300; 400; 500; 600; 700; 800; 900 та 1000 °С. 
Результати розрахунків згідно залежності 
(Д.1) наведено у табл. Д.1. 
 
Д.2 Приклад №2. Розрахувати кількість теп-
лоти, яка відводиться від виступу гальмівного шкі-
ва у фланець бурової лебідки У2-5-5. 
Розрахунки виконувались за наступною за-
лежністю: 
   ,/2 01'1 RmIRmItmRQ                   (Д.2) 
де R  – висота виступу ободу гальмівного шківа зі сторони фланця 
барабана лебідки, м;   – товщина виступу ободу гальмівного шківа, м; 
m – емпіричний коефіцієнт, який враховує співвідношення коефіцієнта 




о [41];   – коефіцієнт теплопровідності матеріалу ободу гальмі-
вного шківа, Вт/(мС); t – градієнт температур між робочою поверх-
нею ободу шківа та торцем його виступу, 
м
Со
;  RmI 1 ,  RmI 0  – 
функція Бесселя уявного аргументу. 
Розрахунки виконувались за наступних вихі-
дних даних: 
22,0R  м; 028,0 м; 4,45  Вт/(мС); 
  = 1000; 2000; 3000; 4000; 5000; 6000; 7000; 8000; 9000 та 10000 с. 
Результати розрахунків згідно залежності 
(Д.2) наведено у табл. Д.1. 
Таблиця Д.1 
Нагрівання та кондуктивний теплообмін гальмівного шківа 










































 18,16 5,0 76,52 1,54 2,22 0,690 0,46 
200 40,86 10,0 144,40 2,85 3,89 0,730 1,85 
300 63,56 15,0 221,48 5,25 6,53 0,800 4,67 
400 86,26 20,0 310,80 9,33 10,83 0,860 9,39 
500 108,96 25,0 402,40 15,28 17,36 0,880 15,55 
600 131,66 30,0 529,24 27,02 30,17 0,896 24,98 
700 154,36 35,0 658,92 37,58 41,68 0,902 36,53 
800 177,06 40,0 820,44 49,57 54,76 0,905 52,28 
900 199,76 45,0 959,72 58,87 64,91 0,907 68,87 









Кількість теплоти, що розсіюється від поверхонь  
гальмівного шківа бурової лебідки У2-5-5 при  
природному конвективному теплообміні 
 
Приклад №3. Визначити кількість теплоти, 
що розсіюється від поверхонь гальмівного шківа 
бурової лебідки У2-5-5 при природному конвекти-
вному теплообміні. 
Розрахунки виконувались за наступною за-
лежністю: 
  ,413  oп ttAQ           (Е.1) 
де 1  – коефіцієнт тепловіддачі при природній конвекції від поверхонь 
гальмівного шківа при його нерухомому стані, Вт/(м2С); 4A – сумарна 
площа поверхні теплообміну гальмівного шківа, м2;   – час природного 
конвективного охолодження шківа, с. 
Розрахунки виконувались за наступних вихі-
дних даних: 
А4 = 3,153 м
2; 1 = 21,0 Вт/(м2С); оt = 20  °С; 
пt = 100; 200; 300; 400; 500; 600; 700; 800; 900 та 1000 °С; 
  =1000; 2000; 3000; 4000; 5000; 6000; 7000; 8000; 9000 та 10000 с. 
Результати розрахунків згідно залежності 



















Продовження додатку Е 
 














































Кількість теплоти, що розсіюється від поверхонь  
гальмівного шківа бурової лебідки У2-5-5 при  
вимушеному конвективному теплообміні 
 
Приклад №4. Визначити кількість теплоти, 
що розсіюється від поверхонь гальмівного шківа 
бурової лебідки У2-5-5 при вимушеному конвекти-
вному теплообміні. 
Розрахунки виконувались за наступною за-
лежністю: 
  ,424  oп ttAQ        
 (Ж.1) 
де 2  – коефіцієнт тепловіддачі при вимушеній конвекції від поверхонь 
гальмівного шківа при його вільному обертанні, ,14,6 78,02 V  
Вт/(м2С); V –  середня швидкість обертання робочої та бічних кільце-
вих поверхонь гальмівного шківа, м/с; 4A – сумарна площа поверхні 
теплообміну гальмівного шківа, м2;   – час вимушеного конвективного 
охолодження шківа, с. 
Розрахунки виконувались за наступних вихі-
дних даних:  
А4 = 3,153 м
2; 
n = 100 хв-1 та 2 = 29,84 Вт/(м2С); 
n = 150 хв-1 та 2 = 40,35 Вт/(м2С); 
n = 200 хв-1 та  2 = 51,23 Вт/(м2С); 
пt = 100; 200; 300; 400; 500; 600; 700; 800; 900 та  1000 °С; оt = 20 °С; 
  = 1000; 2000; 3000; 4000; 5000; 6000; 7000; 8000; 9000 та 10000 с. 
Результати розрахунків згідно залежності 
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